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Kurzfassung
Die Entwicklung schwerer Nutzfahrzeugmotoren unterliegt dem Zielkonflikt zwischen
möglichst geringen Betriebskosten, hoher Leistung und der Einhaltung von Emissions-
vorschriften. Bezüglich der Auslegung der Verdichterstufe des Abgasturboladers resul-
tiert dies in einem Kompromiss zwischen Kennfeldbreite und den Wirkungsgraden im
Nennpunkt sowie im Hauptfahrbereich. In der vorliegenden wissenschaftlichen Publika-
tion wird untersucht, ob mit Hilfe einer geometrischen Verstellbarkeit des Verdichters
eine bessere Lösung für das anspruchsvolle Anforderungsprofil gefunden werden kann.
Das Ziel ist eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs eines 12,8l NFZ-Dieselmotors im
schweren Fernverkehr, ohne dass hierbei Abstriche bezüglich weiterer Leistungsmerkma-
le der Verdichterstufe in Kauf genommen werden müssen.
In einem ersten Schritt wird hierzu mit Hilfe der Auswertung von Lastkollektivdaten der
für den Kraftstoffverbrauch relevante Betriebsbereich der Basis-Verdichterstufe identifi-
ziert. Dieser befindet sich bei vergleichsweise geringen Massenströmen und hohen Total-
druckverhältnissen in der Nähe der Volllast-Schlucklinie im Verdichterkennfeld. Die Aus-
wertung von ein- und dreidimensionalen Strömungssimulationen führt zur Erkenntnis,
dass die hohen Tangentialgeschwindigkeiten im unbeschaufelten Diffusor ausschlagge-
bend sind für die Strömungsverluste innerhalb der Verdichterstufe im Hauptfahrbereich.
Eine Möglichkeit die Geschwindigkeitskomponente in Umfangsrichtung zu reduzieren,
ist die Verwendung eines beschaufelten Diffusors. Zur Überprüfung des Potentials wer-
den im Rahmen einer Parameterstudie 47 unterschiedliche Nachleitgitter im Diffusor
der Basis-Verdichterstufe am Heißgasprüfstand untersucht. Es stellt sich heraus, dass
durch den Einsatz einer Nachleitbeschaufelung der Verdichterwirkungsgrad um bis zu 8
Prozentpunkte verbessert werden kann, die Kennfeldbreite jedoch nicht ausreicht, um
die motorischen Anforderungen bezüglich der Pumpstabilität oder der Bremsleistung
zu erfüllen. Resultierend aus diesen Erkenntnissen werden drei variable Verdichter ent-
wickelt, mit dem Ziel, den Wirkungsgradvorteil beschaufelter Diffusoren mittels einer
geometrischen Verstellbarkeit für den schweren Nutzfahrzeugmotor nutzbar zu machen.
Die Bewertung hinsichtlich der Ziele und Anforderungen erfolgt anhand von Versuchen
am Heißgas- sowie Vollmotorenprüfstand.
Die Variabilität mit der geringsten Komplexität ist die Kombination aus starrem Nach-
leitgitter und Schubumluftventil. Das System zeichnet sich dadurch aus, dass Strömungs-
abrisse im Bereich des Nachleitgitters durch Aktivieren des Schubumluftventils und somit
Öffnen eines Rezirkulationskanals im Verdichtergehäuse in pumpkritischen Situationen
vermieden werden können. Der Verzicht auf bewegliche Teile im Diffusor resultiert in der
höchsten Reduktion des Kraftstoffverbrauchs um 0,6− 1,4% im Hauptfahrbereich.
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Der Doppeldiffusor besitzt zwei separate Strömungskanäle unterschiedlicher Geometrie,
die im Betrieb durch eine axiale Verschiebung mit Druckluft aktiviert werden können.
Dieses völlig neuartige Konzept ermöglicht es, die Auslegungsziele auf zwei Diffusoren
aufzuteilen und somit für jede Kennfeldhälfte die jeweils optimale Schaufelgeometrie
auszuwählen. Mit dieser Variabilität kann die Einspritzmenge im Hauptfahrbereich um
0,5− 0,8 Prozent gesenkt werden.
Das System mit der höchsten Komplexität ist der Verdichter mit rotierbarer Nachleitbe-
schaufelung. Über einen elektronischen Steller können die Anstellwinkel und Halsquer-
schnitte in jedem Betriebspunkt den Anströmbedingungen angepasst werden, um den
jeweils bestmöglichen Wirkungsgrad zu erhalten. Aufgrund der anspruchsvollen geome-
trischen Zwangsbedingungen bei der Auswahl der Schaufelgeometrie besitzt der Dreh-
schaufler mit 0,3−0,6% das geringste Potential zur Verbesserung der Kraftstoffsparsam-
keit, erzielt jedoch das beste Ergebnis bezüglich der Bremsleistung und der Pumpstabi-
lität.
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Abstract
Reducing the total costs of ownership, achieving the rated engine power and compliance
with exhaust-emission legislation are competing goals regarding the development of hea-
vy duty engines. This leads to demanding requirements for the aerodynamic design of the
turbocharger compressor stage such as high efficiencies at various operating points and
a broad map width. The aim of the present doctoral thesis is to investigate the potential
of a compressor with variable geometry in order to obtain a better compromise between
efficiency and compressor map width for the purpose of increasing fuel economy without
sacrifices concerning the rated power, engine brake performance or surge stability.
In a first step, the evaluation of load cycles yields operating points on which the fuel
consumption is heavily dependent. Results of 1D- and 3D fluid flow simulations show
that the high tangential velocity in the vaneless diffusor is the main cause for the reduc-
tion of compressor efficiency in the main driving range. A parameter study containing 47
different geometries is conducted at a hot gas test rig in order to examine the potential
of vaned diffusers regarding the reduction of the tangential velocity component. It can be
seen that by introducing diffuser vanes compressor efficiency can be increased by up to 8
percent. The narrow map width however prevents the use of a fixed geometry for heavy
duty engines. Based on those results three variable geometry compressors are developed
with the goal of maintaining the efficiency benefit of vaned diffusers while increasing the
map width by adjustable geometric features. The evaluation of the variable compressor
systems is based on hot gas and engine test bench measurements.
The variable compressor system with the lowest complexity utilizes a recirculation valve
in the compressor housing in combination with a fixed geometry vaned diffuser in or-
der to improve the surge margin for a short period of time at a sudden load drop. The
abandonment of functional gaps in the diffuser leads to the highest improvement of fuel
economy of 0,6− 1,4% in the main driving range.
The compressor with stacked diffuser vanes has two separate flow channels in the dif-
fuser. During engine operation only one vaned diffuser geometry is active. The axial
movement is performed via pressure chambers in the compressor and bearing housing.
The two diffuser geometries are either optimized for high or low mass flows. This way
the fuel consumption in the main driving range can be reduced by 0,5− 0,8%.
The compressor with pivoting vanes in the diffuser has the highest complexity of all
systems. With the aid of an electronic actuator the vane inlet angle and throat area
can be adjusted to the impeller outlet flow conditions at each operating point. As a
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consequence the pivoting vanes compressor achieves the best results regarding engine
brake performance and surge stability. The fuel economy in the main driving range
can be improved by 0,3− 0,6%. Higher benefits are prevented by demanding geometric
constraints in order to ensure the rotatability of the vanes and to prevent vibrations of
the impeller blades.
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1 Einleitung
1.1 Einführung
Einführung in das Fachgebiet Abgasturboaufladung als Technologie zur Steigerung der
Leistungsdichte von Kolbenmotoren ist seit dem frühen 20. Jahrhundert bekannt. Erfun-
den von Alfred Büchi im Jahre 1905 [9], wurden Turbolader zunächst hauptsächlich bei
Stationär- und Schiffsmotoren eingesetzt. Während die Anteile turboaufgeladener Otto-
motoren noch im Wachstum begriffen sind, existiert bei NFZ- und PKW-Dieselmotoren
schon heute eine vollständige Marktdurchdringung.
Bei der Turboaufladung treibt das Abgas des Verbrennungsmotors eine Turbine an. Die
Energie wird über eine Welle dem Turbokompressor zugeführt, welcher eine Vorverdich-
tung der Ansaugluft ermöglicht. Arbeits- und Kraftmaschine besitzen hierbei heutzu-
tage eine überwiegend radiale Bauform, während aufgrund der geringeren Komplexität
und niedrigeren Druckverhältnissen in den frühen Entwicklungsstadien axiale Baufor-
men bevorzugt wurden. Der Zugewinn an Ladedruck bewirkt eine Dichtesteigerung, die
wiederum bei konstantem Hubraum zur Leistungssteigerung oder unter Nutzung von
Downsizing- oder Downspeedingkonzepten in einen verbesserten Kraftstoffverbrauch und
einer Reduktion von Schadstoffemissionen umgemünzt werden kann. Ein großer Nachteil
von Abgasturboladern ist das verzögerte Ansprechverhalten bei Lastaufschaltung durch
das Trägheitsmoment des Rotors. Die Energie des Abgases muss zunächst zur Beschleu-
nigung des Verbundes von Verdichterrad, Welle und Turbinenrad verwendet werden, bis
ein signifikanter Beitrag zum Ladedruckaufbau entstehen kann.
Während die Behebung des sogenannten „Turbolochs“ (verzögerter Leistungsanstieg des
Motors) in der Entwicklung von Aufladesystemen für PKW-Motoren eine große Rolle
spielt, ist die Anforderung nach größtmöglicher Dynamik in der Nutzfahrzeuganwendung,
insbesondere beim Fernverkehrs-Lkw, anderen Zielen unterzuordnen. Im Mittelpunkt der
Fahrzeugentwicklung steht hier die Reduktion der Gesamtbetriebskosten. Nach Schlott
[70] betragen diese für einen 40 t-Lkw mit Trailer durchschnittlich 160.000e und setzen
sich zusammen aus 31% Lohnkosten, 26% Kraftstoff, 12% Kapitalkosten und Abschrei-
bungen, 11% Maut, 10% Reparatur und Wartung, 7% Versicherung und Steuer sowie 3%
Öl und Reifen. Aus dem großen Anteil der Kraftstoffkosten ergibt sich für die Motor-
und Turboladerentwicklung direkt das Bestreben nach einer Senkung des Kraftstoff-
verbrauchs unter Einhaltung der Emissionsvorschriften und ohne Einbußen bezüglich
der Nennleistung auch unter reduziertem Umgebungsdruck im Höhenbetrieb. Darüber
hinaus muss das Aufladesystem ausreichend Ladedruck für das Erreichen der angefor-
derten Motorbremsleistung zur Verfügung stellen und im stationären sowie transienten
Betrieb stets genügend Pumpstabilität aufweisen. Letzteres steht meist im Widerspruch
zu dem Ziel, hohe Drehmomente bei niedrigen Motordrehzahlen darzustellen, da die ent-
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sprechenden Verdichterbetriebspunkte sehr nahe an der Stabilitätsgrenze liegen und im
instationären Motorbetrieb Pumpstöße auslösen können. Die Ansprüche an Dauerhalt-
barkeit sind besonders im Nutzfahrzeugbereich sehr hoch, wohingegen Akustik, Bauraum
und Gewicht des Aufladesystems eine eher untergeordnete Rolle spielen.
Einordnen der Arbeit Um für den jeweiligen Anwendungsfall ein optimales Aufladekon-
zept unter Berücksichtigung aller Anforderungen zu entwickeln, hat sich in den letzten
Jahren die Systemkomplexität zugunsten der thermodynamischen Eigenschaften erhöht.
Die Bandbreite reicht von einfachen Änderungen der Starrgeometrie, wie zum Beispiel
das Einbringen von Rezirkulationskanälen im Verdichtergehäuse [23, 80, 38, 50], über
variable Turbinengeometrien [20, 71, 3] bis hin zu mehrstufigen Aufladekonzepten [34, 6]
und der Verwendung elektrischer Zusatzverdichter [53, 63, 90]. Nicht bekannt ist hinge-
gen die aktuelle Serienanwendung einer variablen Verdichtergeometrie, wenn man vom
Regeleingriff durch ein Schubumluftventil beim PKW-Ottomotor absieht. Dieses ermög-
licht eine Rezirkulation innerhalb der Verdichterstufe und verhindert so einen Pumpstoß
beim Umschalten in den Schubbetrieb.
Darlegung des Problems Die thermodynamische Kopplung des Verdichters mit dem
Verbrennungsmotor im Fahrzeugeinsatz führt zu einem Zielkonflikt bei der Auslegung der
Systeme. Die unterschiedlichen Lastfälle sowie die Drehzahl- und Massenstromspreizung
der Verbrennungskraftmaschine stehen einer Turboarbeitsmaschine mit beschränktem
Betriebsbereich und wenigen Betriebspunkten mit optimalem Wirkungsgrad gegenüber.
Der Bedarf des Motors an einer großen Kennfeldbreite, hohen Druckverhältnissen und
bestmöglichen Wirkungsgraden des Kompressors sowohl im Bereich der Nennleistung als
auch im Hauptfahrbereich resultiert bezüglich der Verdichterauslegung stets in einem
Kompromiss mit negativen Auswirkungen auf den Wirkungsgrad und somit auch des
Kraftstoffverbrauchs. Durch eine mehrstufige Ausführung des Aufladesystems können
die Anforderungen auf mehrere Verdichterstufen aufgeteilt werden. Dies führt jedoch zu
einer stark ansteigenden Systemkomplexität und birgt folglich das Risiko höherer Kosten
und Bauraumfanforderungen, reduzierter Dauerhaltbarkeit und eines Gewichtsanstiegs.
Motivation für dessen Lösung Mit Hilfe einer Variabilität kann die Verdichtergeome-
trie im Betrieb den jeweiligen Strömungsbedingungen angepasst werden. Dies ermöglicht
eine bessere Lösung des Zielkonfliktes beim Erfüllen des komplexen Anforderungspro-
fils eines schweren Nutzfahrzeugmotors an das Aufladesystem. Je nach Priorisierung
ist somit mit einer Reduktion des Kraftstoffverbrauchs, Verbesserungen des Low-End-
Torques, der Motorbremsleistung oder dem Erreichen weiterer Entwicklungszielen zu
rechnen, ohne dass Nachteile bzgl. sonstiger Motoreigenschaften in Kauf genommen wer-
den müssen. Angesichts der vergleichsweise niedrigen Temperaturen auf der Verdichter-
seite wird sich die Steigerung der Komplexität zwischen einer Verbesserungen der Starr-
geometrie und einer aufgrund der hohen Abgastemperaturen anspruchsvollen variablen
Turbinengeometrie einordnen. Im Spannungsfeld zwischen immer strenger werdenden
Emissionsvorschriften und dem Kundenwunsch nach möglichst geringen Gesamtbetriebs-
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kosten, besitzt der variable Verdichter das Potential einer signifikanten Verbesserung des
Aufladesystems schwerer Nutzfahrzeugmotoren.
1.2 Stand der Technik
Radialverdichter mit einer geometrischen Variabilität werden heutzutage hauptsächlich
bei Gasturbinen und in der Verfahrens- und Klimatechnik eingesetzt. Als Bestandteil
eines Systems zur Turboaufladung von Motoren beschränkt sich der Serieneinsatz ei-
ner Verstellbarkeit auf die Verwendung eines Ventils zum Umblasen der verdichteten
Luft (Schubumluftventil). In diesem Abschnitt werden zu Beginn Konzepte variabler In-
dustrieverdichter und deren Serienanwendungen vorgestellt, bevor im zweiten Teil For-
schungsarbeiten der letzten Jahrzehnte zu variablen Turbolader-Verdichtern im PKW-
und NFZ-Bereich zum Inhalt werden.
Variable Verdichter in der Verfahrens- und Klimatechnik
Der Einsatzzweck geometrisch-variabler Radialverdichter in der industriellen Anwendung
ist die Entkopplung von Massenstrom und Druckverhältnis, die bei einer starren Ver-
dichtergeometrie durch eine Kennlinie voneinander abhängen. Nach Eckert [18] sind die
wichtigsten Regelarten die „Drehzahl-, und Drosselregelung, danach die Regelung durch
Verstellen der Leitvorrichtungen und in Ausnahmefällen durch Verstellen der Laufrad-
schaufeln“. Letztere ist aufgrund der Geometrie nur für Axialkompressoren möglich und
soll wie die Drehzahlregelung im Rahmen dieser Arbeit nicht weiter betrachtet werden.
Prinzipskizzen der gängigsten Verdichter-Variabilitäten sind Abbildung 1.1 in darge-
stellt.
Vorleitgitter Aerod. Vordrall Nachleitgitter
Abbildung 1.1: Variable Verdichter-Konzepte
Drosseln, Abblasen oder Umblasen [35, 2, 92] des verdichteten Fluids ist gekenn-
zeichnet durch einen hohen, dazugehörenden Wirkungsgradabfall. In den ersten beiden
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Fällen funktioniert die Regelung über eine Änderung der Schlucklinie des Verbrauchers
im Verdichterkennfeld, wobei eine Reduktion des Druckverhältnisses zur Darstellung
konstanter Massenströme oder eine Reduktion des Massenstroms bei geforderten, gleich-
bleibenden Enddrücken jeweils über einen Enthalpieverlust im Leitungssystem realisiert
wird. Die Umblaseregelung wird laut Eckert [18] bei giftigen oder hochwertigen Gasen
zur Pumpverhütung eingesetzt.
Variable Vorleitgitter werden zusätzlich zur Entkopplung von Förderdruck und Mas-
senstrom auch zur Erweiterung des Betriebsbereiches eingesetzt. Über eine im Anstell-
winkel verstellbare Beschaufelung im axialen oder radialen Einlauf wird die tangentiale
Geschwindigkeitskomponente der Anströmung des Laufrades verändert. Dies erzwingt
zum einen eine Änderung des Arbeitsumsatzes der Verdichterstufe bei gleichbleibender
Umfangsgeschwindigkeit, zum Anderen kann mit Hilfe des Vorleitgitters die Fehlan-
strömung bei geringen Massenströmen verringert und somit die Pumpgrenze zu kleine-
ren Durchsätzen verschoben werden. Nach Hagelstein [29] wird diese Vordrallregelung
„standardmäßig bei relativ großen Industrieverdichtern eingesetzt“. Aufbau und Steue-
rung einer solchen Anlage werden von Taketomi et al. [88] beschrieben. Whitfield et
al. [99] berichten von einer Regelbarkeit der Drehzahl sowie von einer Verschiebung der
Pumpgrenze und Steigerung des Wirkungsgrades, die aber wiederum von der Wahl des
Diffusors abhängt. Mohseni et al. [56] zeigen, dass die Profilform der Vorleitschaufel maß-
geblich den Wirkungsgrad beeinflusst, eine positive Auswirkung auf die Pumpgrenze bei
Verwendung eine Vorleitgitters aber nicht zwangsläufig erfolgen muss. Eine Anwendung
des variablen Vorleitgitters für Gasturbinen wird in [66, 78] beschrieben. Shouman und
Anderson [78] zeigen, dass das Ansprechverhalten der zweiwelligen Maschine bei Lastauf-
schaltung nur noch eine Funktion der Verstellgeschwindigkeit des Vorleitapparates ist,
wenn durch das Vorleitgitter die Drehgeschwindigkeit der Gasgeneratorturbine konstant
gehalten wird.
Bei zu großen Anstellwinkeln des Vorleitrades kommt es aufgrund der Fehlanströmung zu
Totaldruckverlusten und Strömungsabrissen. Hier hat die aerodynamische Vordral-
lerzeugung ihre Vorteile, bei der die Tangentialkomponente der Anströmung durch das
Einbringen von Fluidstrahlen quer zur Strömungsrichtung vor dem Laufrad manipuliert
wird. Kyrtatos et al. zeigen, dass eine Vergrößerung des Betriebsbereiches möglich ist,
diese aber zum Teil auch auf die Effekte der Umblasung zurückzuführen sind und somit
mit Mischungsverlusten zu rechnen ist [51].
Ein Verfahren zur Regelung des Radialverdichters mit dem Potential der Wirkungsgrad-
verbesserung und Kennfelderweiterung ist das verstellbare Nachleitgitter. Bei aus-
reichend radialem Abstand zum Laufrad ist keine Rückwirkung festzustellen [76], sodass
einzig die veränderte Verzögerung der Strömung im Diffusor einen Einfluss auf die Ver-
dichtercharakteristik ausübt. Diese Art der Variabilität wird häufig in Verbindung mit
einem verstellbaren Vorleitgitter eingesetzt, um dessen Wirkungsgraddefizite zu kompen-
sieren [79, 30, 103, 67]. Simon et al. zeigen in [79], dass mit Hilfe eines Nachleitgitters
im Vergleich zu einem unbeschaufelten Diffusor der Verdichterwirkungsgrad im Opti-
mum um bis zu 2% und abseits des Auslegungspunktes um bis zu 6% verbessert werden
kann, dies jedoch mit einer Reduktion der Kennfeldbreite bei einer starren Ausführung
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Tabelle 1.1: Stand der Technik: Variable Turbolader-Verdichter
Ziel / Konzept Red. Krafstoffverbr. LE-Torque Dynamik
Vorleitgitter [72, 24, 39, 40, 57, 94, 98]... [52, 91]
Vordrall [27, 97] [58]
Nachleitgitter [89, 55, 5] [89, 55, 60, 5]
Sonstiges [45, 85] [28, 45] [75, 83, 87]
einhergeht. Die Möglichkeiten zur Erweiterung des Kennfeldes mit einem verstellbaren
Nachleitgitter nutzt Harada, um einen geregelten Radialverdichter mit größtmöglichem,
stabilen Betriebsbereich darzustellen [30]. Unter einem Druckverhältnis von 2,5 kann mit
Vor- und Nachleitregelung das Pumpen verhindert werden, obwohl es zu Strömungsabris-
sen im Einlaufbereich des Laufrades kommt. Sorokes und Welch untersuchen die Eignung
einer Schaufelreihe mit besonders geringer Überdeckung1 als verstellbares Nachleitgitter
und stellen fest, dass auch mit einem Strömungskanal im Diffusor ohne Halsquerschnitt
durch Rotation der Schaufeln eine Verbesserung der Pumpgrenze möglich ist [81].
Variable Verdichter in der Turboaufladung
Im Gegensatz zu Industrieverdichtern und Gasturbinen ist der Serieneinsatz von verdich-
terseitigen Verstellmöglichkeiten in der Turboaufladung von Kolbenmotoren auf Schu-
bumluftventile beschränkt, die aufgrund ihrer Simplizität nicht als Verdichtervariabilitä-
ten wahrgenommen werden [64, S. 173]. In Tabelle 1.1 sind die wichtigsten Untersuchun-
gen zu Verdichtervariabilitäten bezüglich Konzept und Ziel zusammengefasst und sollen
nachfolgend erläutert werden. Hierbei sind die Wirkweisen variabler Verdichter in der
Turboaufladung oft sehr ähnlich zu denen, die bei Industriekompressoren und Gastur-
binen verwendet werden. Vor allem im Bezug auf fremdangetriebene Industrieverdichter
unterscheiden sie sich jedoch in ihrem angedachten Anwendungszweck.
Variables Vorleitgitter
Das verstellbare Vorleitgitter kann zur Erweiterung des Kennfeldes und somit Verbesse-
rung des Drehmomentes im unteren Drehzahlbereich [24, 26, 32, 39, 40, 57, 94, 95, 98, 72]
oder zur Anhebung des Laderdrehzahl im Teillastbereich und damit zur Verbesserung
des Ansprechverhaltens [52, 91] verwendet werden.
Fraser [24] zeigt anhand von Versuchen an einem 1,8l Ottomotor, dass mit Hilfe ei-
ner Vorleitbeschaufelung eine Drehmomentsteigerung durch positive Beeinflussung der
Pumpgrenze möglich ist. Zusätzlich zur Möglichkeit der Vordrallerzeugung wirkt sich das
Leitgitter auch positiv auf den Turbulenzgrad der Strömung aus, sodass sich selbst bei
einer 0◦-Stellung eine Kennfelderweiterung des Verdichters einstellt. Des Weiteren wird
gezeigt, dass mit Hilfe negativen Vordralls die Drehzahl des Abgasturboladers abgesenkt
werden kann. Der Wirkungsgradabfall, der bei jeder Schaufelstellung auftritt, wirkt sich
1Low-Solidity Beschaufelung
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hier jedoch besonders negativ aus.
Mohtar et al. [57] untersuchen den Turbolader mit variablem Vorleitgitter isoliert am
Heißgasprüfstand und stellen fest, dass Totaldruckverluste über das Leitgitter für eine
Reduktion des Verdichterwirkungsgrades verantwortlich sind. Bei einer 0◦-Stellung ist
ein Abfall von 2% zu beobachten, dieser Wert steigt mit zunehmenden Verstellwinkeln
und Volumenströmen aufgrund von Fehlanströmung, Fehlabströmung und Wandreibung.
Trotz diesen Strömungsverlusten im Einlauf ist eine positive Beeinflussung der Kenn-
feldbreite möglich.
Einen anderen Verlauf des Verstellwinkeleinflusses auf den Verdichterwirkungsgrad zei-
gen Ishino et al. [39]. In ihrer Veröffentlichung wird von einem Wirkungsgradvorteil von
bis zu 3% bei moderatem Vordrall im Vergleich zu einer drallfreien Anströmung (0◦-
Stellung des Vorleitgitters) berichtet. Als Grund hierfür wird die Auslegung des Lauf-
rades auf sehr große Massenströme genannt. Anstellwinkel und Innendurchmesser sind
für hohe Durchsätze statt hohe Wirkungsgrade gestaltet. Durch den Vordrall können
optimale Anströmbedingungen schon bei mittleren Massenströmen erreicht werden, was
zu einer Verbesserung des Spitzenwirkungsgrades führt. Bei einer weiteren Zunahme des
Verstellwinkels nehmen Verdichterwirkungsgrad und Stopfmassenstrom stark ab. Ähnli-
ches berichten Schnorpfeil et al. in [72]: Unter einem Anstellwinkel des Vorleitgitters von
20◦ ist durch eine Verbesserung der Pumpgrenze eine Anhebung des Low-End-Torques
möglich. Größere Anstellwinkel verschieben die Pumpgrenze zu noch geringeren Massen-
strömen, der Wirkungsgradabfall ist jedoch zu hoch, um das Drehmoment im unteren
Drehzahlbereich noch weiter anzuheben.
Von einer möglichen Reduktion des Pumpmassenstroms um bis zu 59% berichten Uchida
et al. [94]. Der Schwerpunkt ihrer Forschung liegt in der Kombination von Vorleitschau-
feln in Verbindung mit weitergehenden geometrischen Änderungen der Verdichterstufe.
Sie zeigen zum einen, dass die Vorteile des KSM-Kanals2 mit denen der variablen Vor-
leitbeschaufelung kombinierbar sind und zum anderen, dass die Pumpstabilität durch
Vorleitbeschaufelung und Rezirkulationskanal im Verdichtergehäuse keine Abhängigkeit
mehr vom Austrittswinkel des Verdichterrades aufweist. Dies bedeutet, dass bei der Aus-
legung des Laufrades auf die Pumpstabilität weniger Rücksicht genommen werden muss,
und so höhere Verdichterwirkungsgrade und Stopfmassenströme ermöglicht werden.
Für einen schnelleren Ladedruckaufbau durch Erhöhung der Laderdrehzahl im angedros-
selten Betriebsbereich stellen Lang et al. [52] die „TurboThrottle“ vor. Wie der Name
impliziert, soll neben einer Kennfelderweiterung für mehr Low-End-Torque zusätzlich
auch eine Regelung des Luftmassenstroms ermöglicht werden. Versuche an einem 2,0 l
Ottomotor zeigen, dass im unteren Lastbereich eine Steigerung der ATL-Drehzahl von
80% möglich ist, das Potential mit zunehmenden Mitteldrücken jedoch sinkt. Das An-
sprechverhalten des Motors bei Lastaufschaltung kann dadurch deutlich verbessert wer-
den, da neben der geringeren Energie zur Beschleunigung des Laufzeugs auch die bessere
Anströmung der Turbine vorteilhaft wirkt. Ein Entfall von Drosselklappe und Schubum-
luftventil sind die weiteren Vorteile dieser Verdichtervariabilität.
2Rückführkanal im Verdichtergehäuse, der zu einer Verbesserung der Pump- und Stopfgrenze eingesetzt
wird.
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Aerodynamischer Vordrall
Unter den Begriff „aerodynamische Vordrallerzeuger“ fallen alle variablen Verdichter-
systeme, die die tangentiale Geschwindigkeitskomponente der Anströmung ohne den
Einsatz einer axialen Vorleitbeschaufelung manipulieren. So erzeugen Galindo et al. [27]
mit Hilfe einer Volute und eines radialen Gitters eine Drallströmung im Eintritt, um die
Pumpgrenze zu erweitern und den Bedarf an Bauraum am Verdichtereintritt zu minimie-
ren. Sie zeigen, dass durch die Einbringung eines Vordralls entgegen der Drehrichtung
des Laufzeugs die Pumpgrenze bei hohen Laderdrehzahlen zu kleineren Massenströmen
verschoben werden kann. Um das Drehmoment im unteren Drehzahlbereich zu steigern,
müsste das System jedoch aerodynamisch optimiert werden, da bei der vorgestellten Geo-
metrie der Wirkungsgradabfall durch den Totaldruckverlust über das Leitgitter einem
hohen Ladedruck entgegenwirkt.
Ähnliche Erkenntnisse gewinnen Whitfield und Abdullah [97]; Eine Verschiebung der
Pumpgrenze ist in Verbindung mit Wirkungsgradabschlägen möglich. In dieser For-
schungsarbeit wird der Vordrall ebenso über eine Volute erzeugt, jedoch ohne den Einsatz
eines Leitgitters. Die Variation des Dralls geschieht mit Hilfe verstellbarer Austritts-
geometrien der Einlassvolute. Tangentiale Geschwindigkeitskomponenten entgegen der
Drehrichtung des Abgasturboladers sind somit nicht möglich, dafür kann eine drallfreie
Kernströmung erzeugt werden. Aus den Ergebnissen lässt sich schließen, dass eine Ver-
dichtervariabilität mit 2 Einlässen zielführend wäre: Eine verlustfreie axiale Anströmung
für hohe Wirkungsgrade und eine drallbehaftete radiale Anströmung zur Erweiterung des
Kennfeldes und Darstellung einer Drehzahlvariabilität.
Diese Idee wird von Müller et al. [58] umgesetzt. Das Konzept des „Delayed Optimi-
zed Turbocharging (DOT)“ sieht vor, mit Hilfe eines axialen Stempels die Ansaugluft
im Drosselbetrieb über ein radiales Mitdrallgitter direkt auf das Verdichterlaufrad zu
leiten und somit den Verdichter als Kaltluftturbine zu betreiben. Auf diesem Wege soll
der Energieverlust, der üblicherweise durch die Ansaugdrosselung im Teillastbereich ent-
steht, genutzt werden, um die Drehzahlspreizung des Abgasturboladers zu minimieren
und somit für eine Verbesserung des Ansprechverhaltens bei Lastaufschaltung zu sorgen.
Der Verstellbereich des Stempels ermöglicht eine rein radiale oder weitestgehend axiale
Anströmung. Die Ergebnisse einer Messung an einem PKW-Motor zeigen, dass bei sehr
niedrigen Lasten die Laderdrehzahl um mehr als 400% erhöht werden kann, was gleich-
bedeutend ist mit einer Reduktion der Drehzahlbandbreite von 20 auf 3. Mit GT-Power
durchgeführte Berechnungen belegen den Dynamikvorteil im transienten Betrieb. Ein
Vergleich der Verdichterwirkungsgrade für die aufgeladenen Betriebsphasen des Motors
ist nicht gegeben.
Variable Nachleitgitter
Das Potential von starren Nachleitgittern im Diffusor zur Wirkungsgradsteigerung von
Radialverdichterstufen ist hinlänglich bekannt [10, 19, 22]. Aufgrund der stark vermin-
derten Kennfeldbreite finden sie jedoch lediglich Anwendung bei Stationär- und Schiffs-
motoren, deren Schlucklinien nur sehr geringe Anforderungen an die Spreizung von Stopf-
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und Pumpmassenstrom stellen [4, 47]. Forschungsarbeiten mit dem Ziel der Kennfeldver-
breiterung starrer Nachleitgitter unter Beibehaltung des Wirkungsgradvorteils beschäf-
tigen sich mit hoher Fehlanströmung im Designpunkt [42], Low-Solidity Diffusoren [36]
oder einer Tandemanordnung zweier Schaufelreihen [61].
Drei beschaufelte Diffusoren mit hoher Fehlanströmung im Designpunkt werden von
Jaatinen et al. [42] untersucht. Es zeigt sich, dass trotz der vergleichsweise schlechten
Anströmbedingung der Wirkungsgrad am Auslegungspunkt erhalten bleibt und bei ge-
ringeren Massenströmen Verbesserungen von bis zu 4% im Vergleich zur unbeschaufelten
Basiskonfiguration möglich sind. Die Pumpgrenze kann leicht verbessert werden, das Ziel
der unveränderten Kennfeldbreite kann nicht erreicht werden, da sich die Stopfgrenze zu
deutlich geringeren Massenströmen verschiebt.
Eynon und Whitfield [21] versuchen mit verschiedenen Low-Solidity Beschaufelungen
den Wirkungsgrad des Verdichters bei geringen Massenströmen zu steigern ohne dabei
Nachteile bei der Kennfeldbreite bezüglich eines unbeschaufelten Diffusors zu erlangen.
Aufgrund des vergleichsweise hohen Anstellwinkels von 75◦ bleibt der Stopfmassenstrom
jedoch auch bei den in dieser Arbeit untersuchten Geometrien um ca. 20% reduziert.
Der Forschungsbeitrag endet mit der Empfehlung, die Nachleitbeschaufelung variabel
auszuführen. Als Herausforderung wird hierbei der Einströmwinkel in die Volute angese-
hen, der sich bei drehbar-gelagerten Schaufeln ebenso ändern wird wie der Anstellwinkel
der Schaufelvorderkante und somit zu Totaldruckverlusten in der Sammelspirale führen
kann.
Zwei variable Ausführungen untersuchen Jiang und Whitfield [44]: Einzeln drehbare
Schaufeln und eine Tandemanordnung zweier Schaufelreihen, bei der die zweite Reihe
relativ zur ersten verdreht werden kann. Die Verdichterstufen sind hierbei nicht verstell-
bar ausgeführt, vielmehr wird das Potential einer Verstellbarkeit durch Messungen an
einzelnen Starrgeometrienachleitgittern untersucht, die durch eine gezielte Parameterva-
riation eine Variabilität simulieren. Als Ziel wird die Erweiterung des Kennfeldes durch
Verschieben der Pumpgrenze ausgegeben. Es stellt sich heraus, dass die verdrehbare
Tandemanordnung die gestellten Anforderungen nicht erfüllen kann. Eine Erweiterung
des Kennfeldes durch Rotation der Schaufeln ist hingegen möglich. Es zeigt sich, dass
Schaufelreihen mit einer hohen Solidity einen besseren Wirkungsgrad besitzen als wel-
che mit einer niedrigen Solidity, die Anforderungen an den Verstellbereich aufgrund der
schmalen Einzelkennfelder dafür steigen.
Jiao et al. [45] erforschen mit Hilfe von stationären 3D-CFD Berechnungen die Auswir-
kung einer Drehung von Profilschaufeln im Diffusor auf die Charakteristik der Verdichter-
stufe. Das Ergebnis der Untersuchung ist die Erkenntnis, dass sowohl eine Erweiterung
des stabilen Kennfeldbereiches als auch eine Verbesserung des Verdichterwirkungsgra-
des bei geringen Massenströmen durch die Darstellung unterschiedlicher Anstellwinkel
möglich ist. Eine Rückwirkung auf die Aerodynamik des Verdichterrades kann ebenso
wenig festgestellt werden, wie ein negativer Einfluss des veränderten Einströmwinkels in
die Volute.
An Stelle aerodynamisch geformter Schaufeln untersuchen Schenkel et al. [69] das Po-
tential eines drehbaren Nachleitgitters mit Keilschaufeln. Ähnlich zu [45, 44] werden
Kennfelder einzelner, starrer Nachleitgitter untersucht. In diesem Fall anhand von Er-
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gebnissen des Heißgasprüfstandes. Es zeigt sich, dass der Verdichterwirkungsgrad um
bis zu 5% und das Totaldruckverhältnis um bis zu 10% verbessert werden kann. Durch
einen sehr tangentialen Anstellwinkel (79◦) an der Pump- und einen eher radialen An-
stellwinkel an der Stopfgrenze (40◦), ist es möglich, erstere im Kennfeld nach links zu
verschieben und letztere beizubehalten. Eine Kennfelderweiterung durch einen drehbaren
Keilschaufeldiffusor scheint somit möglich. Ein Ausblick auf die konstruktive Umsetzung
erwähnt die sehr anspruchsvolle Ansteuerung und Regelung aufgrund der sehr schmalen
Einzelkennfelder der diskreten Keilschaufelstellungen.
Die Ergebnisse der Untersuchung der Parametervariationen mit starren Nachleitgittern
aus [44, 45, 69] werden gestützt von diversen Forschungsarbeiten mit einer im Betrieb
verstellbaren Nachleitbeschaufelung. Als Ziele bei der Entwicklung von Variabilitäten im
Diffusor werden in den meisten Fällen sowohl eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs
durch den verbesserten Verdichterwirkungsgrad als auch eine Erhöhung der Drehmomen-
tes im unteren Drehzahlbereich (unter Einhaltung der Nennleistung) durch ein breiteres
Verdichterkennfeld ausgewiesen.
Berenyi und Raffa [5] tragen die Charakteristik einer gewünschten Volllastlinie in das
Verdichterkennfeld ein und leiten daraus die Anforderung an einen beschaufelten Diffu-
sor ab; Für die geforderte Leistungscharakteristik des Panzermotors mit einer Leistung
von 1110 kW muss die Verdichterstufe bei einem Totaldruckverhältnis von 4 : 1 eine
Massenstromspreizung von 0,45 kg/s bis 1,1 kg/s aufweisen. Aus Gründen der einfachen
Fertigung und guten Dauerhaltbarkeit wird als Prinzip ein verstellbarer Keilschaufeldif-
fusor ausgewählt. Dieser erfüllt die stationären Anforderungen, aufgrund der schmalen
Einzelkennfelder und den sich daraus ergebenden hohen Anforderungen an die Rege-
lung und Verstellgeschwindigkeit werden in dieser Arbeit keine instationären Ergebnisse
gezeigt.
Ohne konkrete Vorgabe für die Ausgestaltung der Variabilität suchen Oatway und Harp
in [60] nach der besten Möglichkeit, ein breites Verdichterkennfeld bei hohen Druck-
verhältnissen darzustellen. Neben einer verstellbaren Ein- und Austrittsbeschaufelung
werden auch Um- und Abblasekonzepte sowie Verbesserungen der Starrgeoemetrie auf
ihre Eignung hin untersucht. Es stellt sich heraus, dass mehrere Konzepte eine Verschie-
bung der Pumpgrenze ermöglichen, jedoch nur das variable Nachleitgitter ausreichend
hohe Wirkungsgrade bei geringen Massenströmen erzielt, um den nötigen Ladedruck für
hohe Drehmomente im unteren Drehzahlbereich zu bereitzustellen. Auf Basis dieser Un-
tersuchung wird ein Diffusor mit drehbaren, aerodynamisch-geformten Profilschaufeln
als Prototyp hergestellt und an einem Heißgasprüfstand getestet. Bei einem Spitzenwir-
kungsgrad von 74% kann durch Drehung der Schaufeln die Pumpgrenze zu deutlich ge-
ringeren Massenströmen verschoben werden. Der maximale Wirkungsgrad reduziert sich
dabei um lediglich 15%-Punkte. Ein Vergleich zu einer unbeschaufelten Verdichterstufe
ohne Variabilität ist nicht gegeben. Auch in dieser Forschungsarbeit ist die Zielanwen-
dung ein Dieselmotor für einen Panzerkraftwagen (VHO 525CID).
Malobabic und Rautenberg [55] zeigen in ihrer Veröffentlichung Kennfelder eines Radi-
alverdichters mit verstellbarer Nachleitbeschaufelung. Beim Anfahren diskreter Positio-
nen zeigt sich, dass mit Hilfe eines sehr tangentialen Anstellwinkels die Massenströme
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an Pump- und Stopfgrenze gleichermaßen reduziert werden. Somit können Motorbe-
triebspunkte angefahren werden, die außerhalb des Kennfeldes eines unbeschaufelten
Verdichters liegen, was wiederum eine Erhöhung des Low-End-Torques ermöglicht. Für
den Betrieb bei bestmöglichen Wirkungsgraden wird eine sogenannte η-Opt Regelung
vorgestellt, bei der Schaufelwinkel in einem Bereich von 55◦ bis 85◦ derart nachgeführt
werden, dass die Verluste im Nachleitapparat stets minimiert werden. Das Verdichter-
kennfeld, das anhand dieser Logik gemessen wurde, zeigt „neben der Verbreiterung des
Kennfeldes auch eine Vergrößerung des Bereiches guter Wirkungsgrade.“
Eine Variabilität mit zwei diskreten Stellungen präsentieren Tange et al. [89]. Durch
eine Matrize können Schaufeln in einen unbeschaufelten Diffusor axial eingebracht wer-
den. Der Einsatz eines Nachleitgitters je nach Betriebspunkt soll die Vorteile des unbe-
schaufelten bei hohen und des beschaufelten bei niedrigen Massenströmen vereinen. Die
Aktuierung erfolgt über eine mit Über- oder Unterdruck betriebene Druckkammer, die
zusätzlich mit Schraubenfedern bestückt ist. Die Auslegung des Nachleitgitters orientiert
sich an den Betriebspunkten eines 2-3l PKW-Motors bei niedrigen Drehzahlen und ist
speziell für den Einsatz im Fahrzeug gestaltet, indem Rücksicht genommen wird auf die
Interaktionsgeräusche von Lauf- und Leitrad, Dauerhaltbarkeit und Großserienfertigung.
Durch die prinzipbedingten Spalte reduziert sich der maximale Wirkungsgradvorteil der
Diffusorbeschaufelung von 8% auf 6% bei sehr geringen Massenströmen. Getestet an
einem 3 l IDI Dieselmotor zeigt sich bei niedrigen Drehzahlen eine Verbesserung des
Ladedrucks um 4,8 % sowie eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs um 3,2 %.
Weitere Systeme
Der „Variable Trim Compressor (VTC)“, vorgestellt von Grigoriadis et al. [28], hat zum
Ziel, den Strömungswinkel am Verdichterradeintritt zu manipulieren. Im Gegensatz zu
Konzepten mit verstellbarer Vorleitbeschaufelung, soll bei diesem Prinzip nicht die tan-
gentiale, sondern die axiale Geschwindigkeitskomponente über eine Querschnittsände-
rung unmittelbar vor dem Laufrad verändert werden. 3D-CFD Simulationen und Ver-
suche am Heißgasprüfstand zeigen, dass dadurch die Pumpgrenze signifikant verbessert
werden kann und sich der Verdichterwirkungsgrad bei geringen Drehzahlen und Massen-
strömen an der Pumpgrenze durch die geringere Fehlanströmung um bis zu 7% erhöht.
Die Untersuchung mit einem starren Konuskörper am Eintritt zeigen auch, dass bei einer
Fixgeometrie mit erheblichen Wirkungsgradabfällen schon ab mittleren Massenströmen
zu rechnen ist, da dort die Nachteile der Strömungskanalverjüngung (Strömungsablösung
durch plötzliche Aufweitung des Querschnitts im Nachlauf und Fehlanströmung an der
Schaufelvorderkante) überwiegen. Die Konstruktion einer Verstelleinheit wird vorgestellt
mit dem Fokus auf einer Reduktion der Druckverluste und geringer Bauteilanzahl.
Jiao et al. [45] stellen das Konzept einer Zwillingsstromvolute vor, deren Trennwand
bis in den Eintrittsbereich des Diffusors ragt. Auf diese Weise entstehen zwei getrennte
Diffusorkanäle. 3D-CFD Simulation zeigen den potentiellen Wirkungsgradvorteil einer
solchen Anordnung, die eine Vermischung des in axialer Richtung stark ungleichver-
teilten Fluids beim Verlassen des Laufrades verhindert. Zusätzliche Möglichkeiten zur
Veränderung des Verdichterkennfeldes können erlangt werden, wenn mindestens ein Dif-
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fusor beschaufelt ausgeführt wird und mit Hilfe einer Variabilität im Betrieb die Aus-
gänge der Sammelspiralen teilweise verschlossen werden können. Auf diese Weise kann
die Massenstromaufteilung zwischen den Diffusoren manipuliert werden, was bei kon-
stanter Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades eine Änderung des Anströmwinkels der
Nachleitbeschaufelung zur Folge hat. Mit einer derartigen Reduktion der Fehlanströ-
mung sind sowohl Wirkungsgradverbesserungen möglich wie auch eine Verschiebung der
Pumpgrenze zu kleineren Durchsätzen.
An Stelle einer einzigen Absaugöffnung des KSM-Kanals im Bereich des Verdichter-
radeintritts, verwenden Sun et al [85] zwei Strömungskanäle, die durch einen axialen
Schieber je nach Betriebspunkt geöffnet oder versperrt werden können. Somit kann bei
der Auslegung, insbesondere bei der Wahl der axialen Position der Absaugöffnung, auf
einen Kompromiss zwischen hohen und niedrigen Massenströmen verzichtet werden. Ei-
ne Öffnung ist optimiert, um die Stabilität des Verdichters bei geringen Massenströmen
zu gewährleisten, die andere ist so positioniert, dass der Massenstrom an der Stopfgren-
ze maximiert wird, indem sich der Strömungskanal nach der Kanalversperrung durch
entsprechende Verdichtungsstöße befindet. Mit dieser Technik kann bei gleichbleiben-
der Pumpgrenze die Stopfgrenze zu 12%-größeren Durchsätzen verschoben werden, wie
das Ergebnis des Heißgasprüfstandes zeigt. Sun et al. [86] verwenden diesen variablen
Verdichter zusammen mit einem neuen Turbinendesign und zeigen, dass sie mit die-
ser Konfiguration den Kraftstoffverbrauch eines leichten Nutzfahrzeugmotors mit einem
Hubraum von 6,7 l bei sehr hohen Motordrehzahlen um 3% reduzieren können. Der Bei-
trag des verstellbaren KSM-Kanals an diesem Wert wird nicht separat ausgewiesen.
BMW setzte für eine geringe Zeit ein flexibles Mitdrallgitter in der Serienanwendung
bestimmter Dieselmotoren ein, um bei geringen Massenströmen durch Erhöhung der
tangentialen Geschwindigkeitskomponente der Anströmung die Pumpgrenze zu verbes-
sern [46]. Es handelte sich hierbei um ein Vorleitgitter aus dem thermoplastischen Po-
lyesterelastomer Hytrel, das sich bei hohen Massenströmen derart verformt, dass die
Leitschaufeln in axialer Richtung verbogen werden und somit der Drallaufbau redu-
ziert wird. Interne Untersuchungen der Daimler AG [84] ergaben eine Verbesserung der
Pumpgrenze bei sehr niedrigen Drehzahlen sowie einen deutlichen Abfall des Druckver-
hältnisses bei mittleren und hohen Massenströmen.
Obwohl die Einordnung des Schubumluftventils in der Literatur als Verdichtervariabili-
tät der Turboaufladung unüblich ist (im Gegensatz zur Anwendung bei Industrieverdich-
tern), wird sie im Rahmen dieser Arbeit als geometrische Variabilität der Verdichterstu-
fe aufgefasst. Die Vorrichtung zum Umblasen der verdichteten Luft wird heutzutage in
vielen aufgeladenen Ottomotoren eingesetzt [75, 83, 87]. Schließt bei Lastwegnahme die
Drosselklappe, wird die Ladeluftmenge schlagartig reduziert. Aufgrund des Trägheitsmo-
mentes des Rotors sinkt die Laderdrehzahl bei ungenügender Pumpreserve zu langsam,
um während des gesamten Vorgangs den Verdichter in einem stabilen Kennfeldbereich
zu betreiben. In diesen Fällen kommt das Schubumluftventil zu Einsatz. Es öffnet einen
Rezirkulationskanal vom Verdichteraustritt zum Eintritt und erhöht somit künstlich die
Luftmasse über die Verdichterstufe, wobei die integrale Ladeluftmasse konstant bleibt.
Ein alternativer Lösungsweg wäre das Bypassieren der Turbine, um die Drehzahl des Ab-
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gasturboladers schneller herabzusenken. Bei einer erneuten Lastaufschaltung, würde in
diesem Fall der Lader jedoch von einer niedrigeren Drehzahl aus starten, was Einbußen
bzgl. des Ansprechverhaltens zur Folge hätte.
1.3 Zielsetzung
Im Rahmen dieser Dissertation soll ein einstufiger Turbolader-Verdichter mit geometri-
scher Variabilität für schwere Nutzfahrzeugmotoren entwickelt werden. Das primäre Ziel
ist eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs unter unveränderten Abgasemissionen
und möglichst geringer Komplexität. Die Bewertung erfolgt neben der Erfüllung eben ge-
nannter Kriterien anhand der folgenden Motoreigenschaften, auf die sich die Variabilität
im besten Fall nicht negativ auswirkt:
• Nennleistung
• Pumpstabilität
• Drehmoment im unteren Drehzahlbereich
• Dynamisches Ansprechverhalten
• Leistung der Motorbremse
• Geräuschemission
Die Anforderungen bezüglich Bauraum, Gewicht und Dauerhaltbarkeit sollen bei der
Konstruktion der Variabilität berücksichtigt werden, eine Bewertung anhand dieser Kri-
terien ist jedoch nicht Inhalt dieser Arbeit.
Die konkrete Ausgestaltung der Verstelleinrichtung wird nicht im Vorhinein festgelegt.
Vielmehr sollen mit Hilfe von 1D- und 3D-CFD Simulationen des bisher eingesetzten
Starrgeometrieverdichters die Verlustquellen im Hauptfahrgebiet aufgezeigt werden. Mit-
tels dieser Analyse wird eine Variabilität entworfen werden, die das Potential besitzt,
alle weiteren Anforderungen des Nutzfahrzeugs bestmöglich zu erfüllen. Anwendung und
Versuchsträger für den geometrisch-variablen Verdichter ist ein 12,8l Motor der Marke
Mercedes-Benz der neuesten Generation mit der Bezeichnung OM471. Dieser erfüllt die
Abgasnorm EuroVI und wird hauptsächlich im Fernverkehr mit einer maximalen Nutz-
last von 40 t eingesetzt.
Die Konzeption und Bewertung einer Variabilität anhand des gesamtheitlichen Spek-
trums aller Anforderungen an das Aufladesystem grenzt diese Arbeit ab vom bisherigen
Wissensstand. Die Entwicklung der geometrischen Verstellbarkeit auf der Verdichterseite
ohne Vorgabe der konkreten Wirkweise in Verbindung mit der Anwendung im schweren
Nutzfahrzeugmotor ist hierbei ebenso neu wie der Fokus auf die unmittelbare Reduktion
des Kraftstoffverbrauchs durch Einsatz eines variablen Verdichters.
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2.1 Der schwere Nutzfahrzeugmotor
Der Reihensechszylinder mit der internen Bezeichnung OM471 ist eines von insgesamt
vier Triebwerken der aktuellen Ausbaustufe der Mercedes-Benz Nutzfahrzeugmotoren
und erfüllt die Anforderungen der Abgasnorm Euro VI. Der Motor wird in Europa
hauptsächlich im Fernlastwagen Actros eingesetzt, findet jedoch auch Verwendung im
Verteiler- und Bauverkehr (Antos, Arocs) und als Antrieb für die Reisebusse Travego
sowie der Setra-500 Baureihe. Die neueste Generation ist erhältlich in Leistungsvarianten
von 310− 390 kW mit einem maximalen Drehmoment von 2600 Nm. In den USA und in
Japan ist die Baureihe unter der Bezeichnung DD13 bzw. 6R10 im Einsatz und erfüllt
dort die jeweiligen Abgasvorschriften EPA10 und JP09.
2.1.1 Aufbau
Ein wesentliches Merkmal des OM471 ist die Abgasreinigung mit Hilfe von gekühlter
Hochdruck-Abgasrückführung (AGR) und SCR-Katalyse. Das zum AGR-Transport nö-
tige Druckgefälle wird durch eine asymmetrische Ausführung der Turbine erzeugt, bei
der die Strömungsflächen der Spiralfluten unterschiedliche Größen besitzen. Die Ab-
gase der Zylinder 1-3 werden mittels der kleineren „AGR-Flut“ aufgestaut und auf
diese Weise über die AGR-Klappe und den AGR-Kühler in die Ansaugstrecke gelei-
tet. Der Strömungspfad von Zylinder 4-6 führt über den Abgaskrümmer und direkt in
die große „λ-Flut“ des Turbinengehäuses. Die Bezeichnung der Spiralfluten orientiert
sich an ihrem jeweiligen Zweck. Während über die kleine „AGR-Flut “ das Abgas für
eine Rückführung aufgestaut wird, sorgt die große λ-Flut für einen hohen Enthalpieum-
satz und somit für einen Großteil des Ladedruckaufbaus. Die Regelung des rückgeführ-
ten Abgasmassenstroms erfolgt durch eine stufenlos verstellbare AGR-Klappe (Stellung
0 ≤ SAGR ≤ 100%) zwischen Abgaskrümmer und Turbinenflansch, dargestellt in Abbil-
dung 2.1. Die nach dieser Maßnahme verbleibenden NOx-Rohemissionen werden inner-
halb des Abgasnachbehandlungs-Systems (AGN) durch den Zusatz der 32,5-prozentigen
Harnstoﬄösung AdBlue reduziert. Dem SCR-Katalysator vorgeschaltet sind ein Diesel-
Oxidationskatalysatoren (DOC) und ein Dieselpartikelfilter (DPF). Ein Schaltbild des
Luftpfades ist in Abbildung 2.1 zu sehen. Im Gegensatz zum Abgasstrang besitzt die
Ansaugstrecke keine Verstelleinrichtung. Nach dem Luftfilter und der Kompression im
Radialverdichter wird die Frischluft über einen Ladeluftkühler (LLK) den sechs Zylindern
über insgesamt 12 Einlassventile zugeführt. Diesen stehen 12 Auslassventilen gegenüber,
von denen pro Zylinder jeweils eines separat für den Motorbremsbetrieb angesteuert
werden kann.
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Abbildung 2.1: Schaltbild des Motors
2.1.2 Kenngrößen
Zur Bewertung von Verdichtervariabilitäten am Motor wird im Rahmen dieser Arbeit
die Leistungsvariante mit 390 kW bei einer Drehzahl von 1600 rpm untersucht. Der Dreh-
momenteckpunkt liegt bei ca. 900 rpm, das Drehmoment steigt bis 1100 rpm nochmals
leicht an bis es seinen Höchstwert von 2600 Nm erreicht. In Tabelle 2.1 sind weitere
charakteristische Werte aufgelistet.
2.1.3 Motorbremse
Der primäre Zweck der Motorbremse ist das Ermöglichen einer konstanten Fahrzeugge-
schwindigkeit während einer Bergab-Fahrt ohne Einsatz der Betriebsbremse. Die Motor-
bremse kann hierbei mit einem Retarder kombiniert werden, um die gesetzlich vorge-
schriebene Fahrgeschwindigkeit von 30 km/h über eine Länge von 6 km bei einem Gefälle
von 7% halten zu können. Darüber hinaus kann sie benutzt werden, um die Synchroni-
sation von Motor und Getriebe zu unterstützen. Das Prinzip dieser Dekompressions-
bremse (auch Jake-Brake genannt) beruht neben der Nullförderung auf dem zusätzli-
chen Öffnen des Auslassventils. Dies geschieht sowohl am oberen Totpunkt zum Ende
des Verdichtungstaktes, um das komprimierte Gas entweichen zu lassen (CR - Compres-
sion Release), als auch kurz vor Schließen des Einlassventils, um den hohen Druck im
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Tabelle 2.1: Charakteristische Daten des OM471 der neuesten Generation
Eigenschaft Wert
Zylinder 6
Hubvolumen 12,809 l
Verdichtungsverhältnis 18,3 : 1
Bohrung/Hub 132/156mm
Zylinderspitzendruck 230 bar
Einspritzsystem X-Pulse
Kraftstoffaufbereitung Common-Rail
Abgaskrümmer zu einer weiteren Steigerung des Ladedrucks zu nutzen (BGR - Brake
Gas Recirculation). Zur Implementierung am Motor wird ein zusätzlicher, sogenann-
ter Bremsnocken verwendet, der für die Öffnung der Auslassventile im Bremsbetrieb
zuständig ist. Dieser wird bei Bedarf durch ein hydraulisches System aktiviert. Die Ent-
wicklungsziele der Motorbremse sind hohe Bremsleistungen, streng monoton steigende
Momentenverläufe sowie minimale Geräuschemissionen. Bei ausreichender Leistungsfä-
higkeit der Dekompressionsbremse kann im Fahrzeug auf einen zusätzlichen Retarder
verzichtet werden. Dies führt zu positiven Auswirkungen bezüglich der Gesamtkosten
sowie den Bauraumanforderungen und dem Gewicht.
2.2 Der Turbolader-Radialverdichter
Sowohl im Bremsbetrieb als auch im befeuerten Modus ist der Druckaufbau über die
Verdichterstufe ausschlaggebend für die umsetzbare Leistung des Motors. Durch die me-
chanische Kopplung über die Welle muss bei der Dimensionierung des Verdichters darauf
geachtet werden, dass die Umfangsgeschwindigkeiten der Arbeits- und Kraftmaschine
in den relevanten Auslegungspunkten eine optimale Anströmung des Turbinenrades er-
möglichen. Kann somit in jedem Betriebspunkt eine ausreichende Energieübertragung
gewährleistet werden, sind die generellen Entwicklungsziele der Verdichterstufe eines
schweren Nutzfahrzeugmotors: hohe Wirkungsgrade, eine große Kennfeldbreite und ho-
he Totaldruckverhältnisse bei möglichst niedrigen Umfangsgeschwindigkeiten.
2.2.1 Systembeschreibung
Zur Beschreibung der Verdichterstufe werden im Rahmen dieser Arbeit sowohl das kar-
tesische, als auch das zylindrische Koordinatensystem verwendet. Die axiale Richtung,
bzw. z-Achse, beschreibt hierbei die Rotationsachse des Rotors, wobei die tangentiale
Komponente des rechtshändiges Koordinatensystems in Drehrichtung des Verdichterra-
des zeigt. Projiziert man im zylindrischen Koordinatensystem die Turbomaschine auf die
axial-radial Ebene, spricht man von einer „meridionalen Ansicht“. Der Strömungspfad in
dieser Ansicht definiert die „meridionale“ Richtung. In der Nomenklatur des gesamten
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Abbildung 2.2: Skizze der Verdichterstufe
Aufladesystems stehen die Positionsnummern 01 und 02 für den Ein- bzw. Austritt der
Verdichterstufe. Im Rahmen dieser Arbeit liegt das Hauptaugenmerk auf dem Verdichter,
somit wird dieser nochmals in mehrere Elemente mit den Systemgrenzen 1 bis 8 unter-
teilt, zu sehen in Abbildung 2.2. Ein exemplarisches h/s Diagramm der Verdichterstufe
unter der Annahme adiabater Wände ist in Abbildung 2.3 dargestellt.
Das Verdichterrad mit sieben Haupt- und sieben Nebenschaufeln wird ohne Vorleitgitter
drallfrei axial angeströmt. Position (1) definiert die Vorderkante der Hauptschaufeln des
Verdichterrades. Im ersten Abschnitt des Strömungskanals des Laufrades findet im Re-
lativsystem eine Beschleunigung statt, danach wird das Fluid absolut gesehen vor allem
in tangentialer Richtung beschleunigt. Im Relativsystem ist bis kurz vor dem Laufrad-
austritt mit der Bezeichnung (2) eine Verzögerung festzustellen. Dazwischen befinden
sich sowohl die Vorderkante der Nebenschaufel als auch die Eintrittsöffnung des KSM-
Kanals. Dieser ermöglicht eine Rezirkulation des Fluids abseits des Schaufelkanals bei
geringen Massenströmen und erwirkt somit eine Verbreiterung des Verdichterkennfeldes.
KSM steht hierbei für „Kennlinien-stabilisierende Maßnahme“ , im englischen spricht
man von „Casing Treatment“ oder auch „Ported Shroud“ . Ein weiterer Vorteil des
KSM-Kanals macht sich bei besonderes hohen Massenströmen bemerkbar: Durch eine
Umkehr der Strömungsrichtung im Nebenkanal entsteht ein Bypass, durch welchen der
maximale Verdichtermassenstrom erhöht werden kann. Im Übergangsbereich zwischen
Verdichterrad und Diffusor befindet sich der sogenannte „Pinch“ . Die Kontur des Ver-
dichtergehäuses ist an dieser Stelle eine krümmungslose Kegelfäche, deren Übergang in
den Diffusor sich durch die fehlende Tangentenstetigkeit auszeichnet. In Verbindung mit
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Abbildung 2.3: h/s Diagramm der Verdichterstufe
einer nahezu konstanten Strömungsfläche im Bereich des Pinches werden somit Rückströ-
mungen vermieden, was sich positiv auf die Pumpgrenze auswirkt [41]. Der Diffusor in
der Basiskonfiguration ist unbeschaufelt ausgeführt und wirkt somit hauptsächlich über
die Vergrößerung des Radius und folglich der Strömungsfläche entlang des Luftpfades.
Wird ein Nachleitgitter verwendet, so befindet es sich zwischen den Positionen (3) und
(4). Durch eine Diffusorbeschaufelung kann zusätzlich ein Moment auf die Strömung wir-
ken und somit die tangentiale Geschwindigkeitskomponente effektiver verzögert werden.
Die Stelle (5) steht für den Diffusoraus-, bzw. Voluteneintritt. Die Sammelspirale führt
die verdichtete Luft ab, wobei durch eine geschickte Wahl der Querschnittsverhältnisse
weder eine Verzögerung noch eine Beschleunigung in der Volute stattfinden sollte, da
ansonsten eine nicht-rotationssymmetrische Druckrandbedingungen am Diffusoraustritt
anliegt. Die Strömungsfläche mit der Bezeichnung (6) ist definiert durch die Zunge des
Spiralgehäuses und den Eintritt in den Konusdiffusor. Dieser hat zur Aufgabe den Quer-
schnitt entsprechend der Flanschgröße aufzuweiten. Falls der Austrittsflansch direkt an
den Konusdiffusor anschließt, entfällt die Position (7). Anderenfalls kennzeichnet sie
zwischen (7) und (8) eine Rohrströmung mit konstantem Querschnitt. Eine detaillierte
Beschreibung der Aerodynamik des Radialverdichters kann aus Japikse [43] und Aungier
[1] entnommen werden.
Die absoluten und relativen Strömungswinkel α, β werden in dieser Arbeit von der me-
ridionalen Richtung abgetragen:
tan(α) = cθ
cm
, (2.1)
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tan(β) = qθ
qm
. (2.2)
Die entsprechenden Geschwindigkeitsdreiecke sind in Abbildung 2.4 dargestellt. Der Ge-
schwindigkeitsvektor ~u des Verdichterrades besitzt je nach meridionaler Position un-
terschiedliche Längen. Die relativen Geschwindigkeit w bezieht sich auf das rotierende
Koordinatensystem, die absolute Geschwindigkeit c auf das ortsfeste Koordinatensystem.
1 2
cm,1
w
1 u
1
β1
α2
cm,2
w2
c 2
u
u
2
c θ
,2
Abbildung 2.4: Geschwindigkeitsdreiecke der Verdichterstufe
2.2.2 Definition von Kenngrößen
Thermodynamische Kenngrößen
Physikalische Größen, die für die Beschreibung der Charakteristik einer Verdichterstufe
eine wichtige Rolle spielen, sind das Totaldruckverhältnis ΠV , der isentrope Verdichter-
wirkungsgrad ηV , der referenzierte Verdichtermassenstrom m˙ und die Umfangsmachzahl
des Laufrades am Austritt Mu (bezogen auf die Eintrittsbedingungen):
ΠV =
pt,02
pt,01
(2.3)
ηV =
Tt,01
(
Π
κ−1
κ
V − 1
)
Tt,02 − Tt,01 (2.4)
m˙ = m˙m,01
105 Pa
pt,01
√
Tt,01
298 K (2.5)
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Mu =
2pi r2NATL
60
√
κ01RT01
= u2√
κ01RT01
. (2.6)
Bei der Bestimmung des isentropen Verdichterwirkungsgrades ηV in Gleichung 2.4 wird
der Isentropenexponent κ zwischen den Zuständen am Verdichtereintritt und Austritt
gemittelt. Auf die üblicherweise spezielle Kennzeichnung des referenzierten Verdichter-
massenstroms durch ein tiefstehendes „ref“ wird in dieser Arbeit zur Vereinfachung ver-
zichtet. Soll der Durchsatz dimensionslos ausgedrückt werden, findet die Durchsatzzahl
Φ Verwendung:
Φ = cm
u2
. (2.7)
Aussagen über die Eigenschaften der einzelnen Strömungsabschnitte der Verdichter-
stufe werden mit Hilfe von abschnittsweise definierten Wirkungsgraden (ηCW für das
Verdichterrad,ηDF für den Diffusor,ηV L für die Volute) und im Falle des Diffusors zu-
sätzlich über einen Druckrückgewinnungsfaktor cp getroffen:
ηCW =
Tt,01
(
pt,2
pt,01
κ−1
κ − 1
)
Tt,2 − Tt,01 , (2.8)
ηDF = 1− pt,2 − pt,5
pt,2
, (2.9)
ηV L = 1− pt,5 − pt,02
pt,5
, (2.10)
cp =
p5 − p2
pt,2 − p2 . (2.11)
Als zusätzliche Größte zur Quantifizierung von Strömungsverlusten wird in der Literatur
auch häufig der Verlustkoeffizient K2−5 verwendet:
K2−5 =
pt,2 − pt,5
pt,2
. (2.12)
Zur Bestimmung des Arbeitseintrages in das Fluid wird die spezifische Schaufelarbeit ws
herangezogen. Diese kann über die Umfangsgeschwindigkeiten des Laufrades am Ein- und
Austritt und über die jeweiligen tangentialen Geschwindigkeitskomponenten bestimmt
werden. Sind nicht alle dieser Größen aus der Eulerschen Turbomaschinengleichung be-
kannt, so kann zur Bestimmung von ws auch die kalorische Zustandsgleichung unter
Annahme adiabater Wände der Verdichterstufe herangezogen werden:
ws = u2cθ,2 − u1cθ,1, (2.13)
ws = cp(Tt,02 − Tt,01). (2.14)
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Geometrische Kenngrößen
Der Anstellparameter, englisch „Blade Pitch“ , stammt ursprünglich aus der Charakte-
risierung von Axialmaschinen und wird zur Beschreibung der Durchlässigkeit von Lauf-
und Leitrad wie folgt verwendet:
s = 2Πri
Zi
. (2.15)
Der wichtigste Auslegungsparameter des Spiralgehäuses ist der sog. „Sizing-Parameter“
SP = r5cθ,5
r6c6
. (2.16)
Anhand dieser Größe kann unter Vernachlässigung der Reibung abgeschätzt werden, ob
in der Volute eine Beschleunigung SP > 1 oder Verzögerung SP < 1 der Strömung
auftritt. Der optimale Wert liegt folglich bei SP = 1.
2.2.3 Thermodynamische Beschreibung
Die thermodynamische Beschreibung der Radialverdichterstufe erfolgt anhand eines Kenn-
feldes, dargestellt in Abbildung 2.5. Auf den beiden Hauptachsen sind der referenzier-
te Massenstrom m˙ und das Totaldruckverhältnis ΠV aufgetragen, als Konturlinien der
isentrope Verdichterwirkungsgrad ηV . Aufgrund der optischen Erscheinung wird diese
Darstellung auch „Muscheldiagramm“ genannt. Die Messpunkte befinden sich dabei auf
Linien konstanter Laderdrehzahl, bzw. Umfangsmachzahl Mu. Das globale Wirkungs-
gradoptimum befindet sich ca. in der Mitte des Kennfeldes. Zu und abnehmende Druck-
verhältnisse und Massenströme verursachen jeweils eine Reduktion von ηV . Jede Dreh-
zahllinie besitzt ein lokales Wirkungsgradoptimum. Die Linie, die diese Betriebspunkte
miteinander verbindet, nennt man „Optimalparabel“. Sie teilt das Verdichterkennfeld
in eine linke und eine rechte Hälfte, deren Massenströme zum Erreichen optimaler Strö-
mungsbedingungen entweder zu gering oder zu hoch sind. Die linke Kennfeldhälfte endet
mit der Pumpgrenze, die rechte mit der Stopfgrenze. Ein stabiler Betrieb des Radialver-
dichters außerhalb dieser Grenzen ist nicht möglich.
Pumpgrenze
Die Pumpgrenze trennt im Verdichterkennfeld die Bereiche stabiler und instabiler Strö-
mungszustände. Das Verhalten des Verdichters wird als instabil bezeichnet, wenn eine
zyklischen Rückströmung des Fluids vorliegt. Der Umschlagpunkt ist eine Funktion des
Massenstroms und des Totaldruckverhältnisses. Soll die Pumpgrenze für eine Verdich-
tergeometrie durch einen einzelnen Wert charakterisiert werden, muss einer der beiden
Variablen konstant gehalten werden. Es genügt aus diesem Grund nicht die Pumpgrenze
als geringsten Massenstrom entlang einer Drehzahllinie zu definieren, da das Totaldruck-
verhältnis bei minimalem Massenstrom eine große Aussagekraft besitzt. Im Rahmen die-
ser Arbeit ist die Pumpgrenze definiert als geringster, stabiler Massenstrom bei einem
20
2.2 Der Turbolader-Radialverdichter
, ,,
0.80
0.78
0.76
0.70
0.65
0.73
1.0
1.5
2.0
2.5
3.0
3.5
4.0
4.5
0.00 0.10 0.20 0.30 0.40 0.50
Optimalparabel
Pumpgrenze
Stopfgrenze
,
, , ,
,
,
,
,
,
,
,
,
,
,
,
,
Abbildung 2.5: Kennfeld des Basisverdichters
Totaldruckverhältnis von 3:
m˙PG = min m˙|ΠV =3. (2.17)
Dies ist kein direkter Messwert sondern eine empirische Größe. In der Regel muss der
Wert zwischen den minimalen Massenströmen zweier Drehzahllinien interpoliert werden.
Die Stopfgrenze
Die Stopfgrenze einer Kennlinie beschreibt den maximal-möglichen Volumenstrom, bzw.
referenzierten Massenstrom bei Absenkung des Druckes am Verdichteraustritt. Hier-
bei wird bei ausreichend hohen Drehzahlen im engsten Querschnitt der Verdichterstufe
Schallgeschwindigkeit erreicht. Diese kritische Strömungsfläche kann sich entweder im
Strömungskanal des Laufrades oder des Diffusors befinden. Besonders bei Verwendung
einer Nachleitbeschaufelung tritt das „Stopfen“ häufig erst nach Verlassen des Verdich-
terrades auf. Bei niedrigen Drehzahlen begrenzt der Leitungswiderstand den größtmög-
lichen Volumenstrom. Üblicherweise kann der Massenstrom nur über einen Drehzahl-
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anstieg weiter erhöht werden. Als charakteristischer Wert für die Stopfgrenze wird in
dieser Arbeit der maximale Massenstrom m˙ST entlang der Drehzahllinie bei Mu = 1.2
verwendet.
Die Kennfeldbreite
Die Kennfeldbreite beschreibt den physikalisch-möglichen und stabilen Betriebsbereich
einer Verdichterstufe zwischen Stopf- und Pumpgrenze:
∆m˙ = m˙SG − m˙PG. (2.18)
Als dimensionslose Größe einer Verdichtergeometrie i bezogen einen Basisverdichter 0:
χ = ∆m˙i∆m˙0
. (2.19)
2.3 Thermodynamik des Aufladesystems
Dieser Abschnitt beleuchtet die Zusammenhänge im stationären und instationären Be-
trieb zwischen dem Turbolader-Radialverdichter und dem Verbrennungsmotor.
2.3.1 Stationäre Lastkurven im Verdichterkennfeld
Die verschiedenen Lastmodi des schweren Nutzfahrzeugmotors resultieren in unterschied-
lichen Anforderungen an den Verdichter. Sie werden sichtbar gemacht, indem die je-
weils amMotorprüfstand gemessenen Totaldruckverhältnisse ΠV über dem referenzierten
Massenstrom m˙ im Verdichterkennfeld aufgetragen werden. Die entsprechenden Schluck-
linien sind in Abbildung 2.6 dargestellt. Sie resultieren zum einen aus der bereitgestellten
Energie der Turbine, zum anderen aus der Charakteristik des Motors als Verbraucher
nach der Verdichterstufe, dessen Luftdurchsatz im Wesentlichen eine Funktion des Ver-
dichtungsenddruckes, der Motordrehzahl und der AGR-Menge ist.
Der Verlauf der Volllastlinie ist sowohl ein Resultat aus steigender Einspritzmenge und
somit steigendem Energieumsatz über die Turbine als auch zunehmender Motordrehzahl
und dadurch zunehmendem Luftdurchsatz bis zum Erreichen des Drehmomenteckpunk-
tes A. Die eingespritzte Kraftstoffmenge bleibt anschließend konstant bis zum Erreichen
der Nennleistung des Motors an Punkt B. Ab hier erfolgt zuerst eine leichte Reduktion
der Einspritzmenge bei konstanter Motorleistung bis im Abregelbereich die Energiezu-
fuhr schließlich rapide abnimmt.
Wird der Motor in der Höhe betrieben, stellt sich bei gleichem Motorbetriebspunkt ei-
ne Zunahme der Turboladerdrehzahl und des Druckverhältnisses ein. Hierfür gibt es
zwei Gründe: Zum einen sinkt die Dichte der Ansaugluft und somit der Energiebedarf
bei konstantem Verdichterbetriebspunkt, zum anderen steigt die Leistung der Turbine
durch die Absenkung des Umgebungsdruckes bei unveränderter Einspritzmenge. Durch
diesen Effekt bleibt der Liefergrad konstant und die Einspritzmenge muss bis zum Er-
reichen bestimmter Grenzwerte ab einer gewissen Höhe über dem Meeresspiegel nicht
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Abbildung 2.6: Lastkurven im Basiskennfeld
reduziert werden.
Entlang des Lastschnittes bei 1200 rpm sieht man zunächst bei sehr niedrigen Druck-
verhältnissen einen negativen Gradienten der Schlucklinie. Dieses Verhalten gründet auf
der starken Zunahme der rückgeführten Abgasmenge und hat zur Folge, dass der Ener-
gieumsatz über der Turbine bei steigenden Lasten nur geringfügig zunimmt. Zusätzlich
ändert sich die Verbrauchercharakteristik des Motors, da mit zunehmender AGR-Menge
der Bedarf an Ladeluft sinkt. Bei Mu = 0,59 ist die Ziel-AGR-Rate erfüllt, anschließend
verzeichnet die Lastkurve einen fast konstanten, positiven Anstieg durch die stetige Zu-
nahme der Einspritzmenge.
Die Schlucklinie im Bremsbetrieb ist aufgrund fehlender Kraftstoffeinspritzung nur ei-
ne Funktion der Motordrehzahl und der AGR-Rate, die in diesem Fall kein Abgas bein-
haltet sondern lediglich durch Kompression und verlustbehafteter Entspannung erwärm-
te Ladeluft. Um entlang steigender Motordrehzahlen ein monoton steigendes Bremsmo-
ment bis zum Erreichen der maximalen Bremsleistung in Punkt C zu erreichen, wird der
Ladedruck über die AGR-Klappe geregelt.
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2.3.2 Grenzwerte im Stationärbetrieb
Betriebspunkt A
Von mechanischen Anforderungen des Antriebssystems abgesehen, sind die effektiven
Mitteldrücke bis zum Drehmomenteckpunkt A nach oben hin begrenzt durch die ma-
ximale Turbineneintrittstemperatur T03 sowie den zulässigen Rußemissionen. Ursächlich
hierfür ist ein Mangel an Frischgas im Zylinder. Bezüglich des Verdichters entstehen da-
mit Mindestanforderungen an den isentropen Wirkungsgrad sowie die Lage der Pump-
grenze. Diese muss sich bei ausreichend geringen Massenströmen befinden, damit das
Verdichterkennfeld alle Betriebspunkte der Motor-Volllastlinie mit einschließt.
Betriebspunkt B
Die Nennleistung des Motors wird an Betriebspunkt B erreicht. Dies ist ein weiterer
Auslegungspunkt des Verdichters, da hier die höchsten Anforderungen bzgl. Turbinenein-
trittstemperatur, Verdichteraustrittstemperatur und Umfangsgeschwindigkeit herrschen.
Diese Größen befinden sich an den Grenzen der Dauerhaltbarkeit, wenn der Motor in
der Höhe betrieben wird. Aus diesem Grund müssen hier besonders hohe Verdichter-
wirkungsgrade sowie Druckverhältnisse bei gegebener Umfangsgeschwindigkeit erzielt
werden.
Betriebspunkt C
Limitierend für die maximale Leistung der Motorbremse an Punkt C sind sowohl die
Umfangsgeschwindigkeiten der Laufräder als auch die Drücke an den Auslassventilen
der drei Zylinder, die für die AGR-Förderung verantwortlich sind. Eine Möglichkeit
mehr Bremsleistung bei konstantem Abgasgegendruck zu erhalten, ist eine Verbesserung
des Verdichterwirkungsgrades. Dieser wird bei hohen Massenströmen, wie sie an diesem
Betriebspunkt vorliegen, hauptsächlich durch die Lage der Stopfgrenze beeinflusst. Der
steile Abfall der Drehzahllinie ist charakteristisch für Verluste durch ein Erreichen der
Schallgeschwindigkeit in Hauptströmungsrichtung.
2.3.3 Transientverhalten
Das Transientverhalten des Motors beschreibt die instationären Abläufe zwischen dem
Zeitpunkt der Vorgabe und des Erreichens eines Zielwertes. Die Bewertung des Insta-
tionärverhaltens eines Abgasturboladers erfolgt anhand des zeitlichen Verlaufs des La-
dedruckaufbaus bei einer Lastaufschaltung sowie der Pumpstabilität. Abseits der statio-
nären Auslegung der Verdichterstufe existieren zwei Mechanismen, die das Transientver-
halten maßgeblich beeinflussen:
(a) Zeitliche Änderung der Verbrauchercharakteristik: Das Luftvolumen zwischen Ver-
dichteraustritt und Einlassventil, hauptsächlich verursacht durch den Ladeluft-
kühler, sorgt für eine Verzögerung des Ladedruckauf- und Abbaus. Die stationäre
Schlucklinie der jeweiligen Motordrehzahl stellt sich somit erst ein, nachdem ein
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Gleichgewicht herrscht zwischen zu- und abströmendem Fluidvolumen aus diesem
dem Motor vorgeschalteten Luftspeicher.
(b) Zeitliche Änderung der zur Verfügung stehenden Verdichterleistung: Das Trägheits-
moment des Rotors speichert Rotationsenergie und sorgt somit analog zu Punkt
(a) für eine Verzögerung des Drehzahlauf- und abbaus bei Änderung des an der
Turbine anliegenden Enthalpiegefälles.
Die Kombination dieser beiden Punkte kann zu einem unzureichenden Ansprechver-
halten und instabilen Verdichterbetriebspunkten während eines instationären Vorgangs
führen. Ersteres wird hervorgerufen, indem bei steigendem Enthalpiegefälle über die Tur-
bine Energie zum Beschleunigung des Rotors aufgewendet werden muss und somit nicht
zum Ladedruckaufbau zur Verfügung steht. Dieser Effekt wird durch die Abhängigkeit
des Turbinenwirkungsgrades von Anströmbedingung und Laderdrehzahl (ηT = f(u/c0))
verstärkt; Steigt c0 durch Erhöhung der Einspritzmenge, sorgt die langsame Zunahme
von u dazu, dass die Turbine längere Zeit in einem Betriebspunkt mit vergleichsweise
hohen Strömungsverlusten betrieben wird und Enthalpieverluste auftreten, die die Zu-
nahme der Turboladerdrehzahl zusätzlich verzögern. Hinzu kommt das in (a) beschrieben
Speichervolumen nach Verdichterauslass, welches gefüllt werden muss, bevor am Einlass-
ventil der volle Ladedruck zur Verfügung stehen kann.
Je nach Ursache kann beim Pumpen zwischen folgenden Fällen unterschieden werden:
(a) Eine schlagartige Reduktion des Luftbedarfs durch Abfall der Motordrehzahl (z.B.
durch Auskuppeln im Bremsbetrieb) oder Erhöhung der AGR-Menge (z.B. durch
schnelles Lastaufschalten) verschiebt die Schlucklinie zu geringeren Massenströmen
bei einer im ersten Moment unveränderten Verdichterleistung durch die Massen-
trägheit des Rotors. Reduzierte Verdichtermassenströme in Verbindung mit hohen
Turboladerdrehzahlen können für instabile Verdichterbetriebspunkte sorgen, die
im stationären Motorbetrieb nicht möglich sind.
(b) Durch eine schnelle Verminderung der Einspritzmenge ist es möglich, dass die Tur-
boladerdrehzahl bei kurzzeitig unverändertem Druckverhältnis absinkt. Bis zum
Abbau des Ladedrucks muss der Verdichter gegen einen höheren Druck fördern als
es die stationäre Schlucklinie verlangen würde. Der Verdichtermassenstrom fällt
und kann bei zu hohen Gegendrücken am Austritt einen Pumpstoß auslösen.
Zu besonders kritischen Situationen kommt es, wenn beide Fälle im Höhenbetrieb kom-
biniert auftreten und nicht durch einen Regeleingriff verhindert werden können. Dies ist
der Fall, wenn entlang der Volllastlinie bei niedrigen Drehzahlen und Fahrzeuggeschwin-
digkeiten ein manueller Schaltvorgang durch Abwurf der Last eingeleitet wird. Durch die
Entspannung des Antriebsstrangs und Wegfall des Schlupfs, erfährt die Motordrehzahl
eine schnelle Absenkung und verschiebt die Schlucklinie zu geringen Massenströmen.
Die Rotationsenergie des Läufers und der Druck im Ladeluftrohr sind im ersten Mo-
ment unverändert hoch. Durch das Ende der Einspritzung beginnt sich zunächst die
25
2 Grundlagen
0
1000
2000
M
[N
m
]
M
0,6
0,7
0,8
N
A
T
L
**
[−
]
NATL**
0 2 4 6 8 10
23
24
25
Zeit [s]
T
01
[◦
C
]
T01
700
800
900
1000
N
[rp
m
]
N
1,5
2
2,5
p
02
[b
ar
]
p02
0
100
p
k
sm
[m
ba
r]
pksm
Abbildung 2.7: Pumpstoß im Fahrversuch
Laderdrehzahl bei nahezu unverändertem Verdichteraustrittsdruck zu reduzieren. Dies
hat zur Folge, dass der Verdichtermassenstrom weiter reduziert wird und somit der Be-
triebspunkt den stabilen Bereich der Verdichterkennfeldes verlassen kann. Ein solcher
Vorgang aus dem Fahrzeugversuch ist in Abbildung 2.7 dargestellt.
In dem hier betrachteten Fall sinken Drehmoment und Drehzahl durch Deaktivierung
der Schaltautomatik bei einer Steigung von ca. 8 % und einer Beladung von 40 t ent-
lang der Volllast unter den Schaltpunkt des automatisierten Schaltgetriebes. Dieser liegt
je nach Steigung bei ca. 1100 rpm. Die Fahrgeschwindigkeit sinkt von 36 km/h bis auf
26 km/h nach t = 5,6 s. In diesem Zeitpunkt wird durch schlagartige Reduktion der Ein-
spritzmenge die Motorlast reduziert. Die Motordrehzahl fällt aus den im vorigen Absatz
genannten Gründen innerhalb 0,1 s um mehr als 50 rpm. Der Verdichtermassenstrom re-
duziert sich im gleichen Verhältnis, während der zunächst konstante Ladedruck dafür
sorgt, dass der Verdichter im instabilen Bereich betrieben wird. Es kommt folglich zu
einem einmaligen Pumpstoß. Dieser hat keine negativen mechanischen Folgen und ist
in der Fahrerkabine als Zischgeräusch wahrnehmbar. Die rückfließende Strömung beim
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Pumpen wird sichtbar durch eine Druckpulsation im KSM-Kanal pKSM und einen An-
stieg der Verdichtereintrittstemperatur T01 im Nachgang. Durch die Dimensionierung
der Pumpreserve (Abstand zwischen Volllastlinie und Pumpgrenze im Verdichterkenn-
feld) der in dieser Arbeit betrachteten Basiskonfiguration von Motor und Verdichterstufe
ist dies das einzige Szenario im Fahrbetrieb, bei dem Verdichterinstabilitäten kurzzeitig
auftreten können.
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Abbildung 2.8: Exemplarischer Pumpvorgang im Verdichterkennfeld
In Abbildung 2.8 ist ein solcher Vorgang im Verdichterkennfeld exemplarisch dargestellt.
Das Verschieben der Schlucklinie durch die schlagartige Reduktion der Motordrehzahl
sowie der leichte Laderdrehzahlabfall bei vorerst nahezu konstantem Verdichteraustritts-
druck resultieren in einer Verschiebung des Verdichterbetriebspunktes von (1) nach (2).
Das Überschreiten der Pumpgrenze führt so einer vollständigen Strömungsumkehr und
Abbau des Druckverhältnisses, bis bei (3) erneut ein quasi-stationäres Betriebsverhalten
angenommen werden kann. Bei weiterhin verminderter Einspritzmenge fallen Ladedruck
und Turboladerdrehzahl ohne weiteren Pumpvorgang von (3) nach (4).
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3.1 Lösungsweg
In diesem Abschnitt wird der Lösungsweg aufgezeigt, der zur Entwicklung eines variablen
Verdichters für schwere Nutzfahrzeugmotoren führt. In Abbildung 3.1 sind die Zwischen-
schritte sowie die Methoden aufgeführt, die zum Erzielen der Ergebnisse notwendig sind.
Lastkollektivauswertung
Verlustanalyse der Basis
Parameterstudie
Aerodynamikanalyse
Konzeption Variabler Verdichter
Bewertung Variabler Verdichter
1D-CFD
Heißgasprüfstand
3D-CFD
Parametrisierte Geometrie
Motorprüfstand
Abbildung 3.1: Struktur des Lösungsweges
Die Zielsetzung dieser Arbeit beinhaltet keine konkrete Vorgabe zur Ausgestaltung der
Variabilität. Der erste Schritt ist somit eine Verlustanalyse des Basisverdichters. Mit
Hilfe von ein- und dreidimensionalen Fluidsimulationen werden die Strömungsverluste
identifiziert, die im Hauptfahrbereich für eine Reduktion des Wirkungsgrades verant-
wortlich sind. Die für diese Untersuchung relevanten Betriebspunkte ergeben sich aus
der Auswertung von Lastkollektiven. Mit Hilfe der gewonnenen Erkenntnisse und einer
parametrisierten Verdichtergeometrie wird in einem nächsten Schritt das Potential der
Wirkungsgradverbesserung durch die gezielte Minimierung der Strömungsverluste im
Hauptfahrbereich am Heißgasprüfstand untersucht. In Kombination mit einer detaillier-
ten Aerodynamikanalyse ergeben sich hieraus konkrete thermodynamische und geome-
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trische Anforderungen an die Auslegung der Variabilität. Die Bewertung der variablen
Verdichtergeometrien erfolgt schließlich am Heißgas- sowie am Motorprüfstand.
3.2 Lastkollektivauswertung
Anhand der Auswertung von Lastkollektiven können Aussagen über die Relevanz ver-
schiedener Motor- und Verdichterbetriebspunkte hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs
auf einer Vergleichsstrecke getroffen werden. Der schwere Nutzfahrzeugmotor OM471
findet hauptsächlich Anwendung im Fern- und schweren Verteilerverkehr. Aus diesem
Grund wird im Rahmen dieser Arbeit auf Lastzyklusmessungen der Rundstrecke Stuttgart-
Hamburg-Stuttgart für den Fernverkehr sowie Stuttgart-Zaihingen für den Verteilerver-
kehr zurückgegriffen. Die Höhenprofile beider Strecken sind in Abbildung 3.2 dargestellt.
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Abbildung 3.2: Höhenprofile der Vergleichsstrecken für den Fern- (Stuttgart-Hamburg-
Stuttgart) und Verteilerverkehr (Stuttgart-Zaihingen-Stuttgart)
Aus diesen Lastkollektiven ergibt sich in Kombination mit der Fahrzeugspezifikation und
den am Motorprüfstand erhobenen Daten des spezifischen Kraftstoffverbrauchs über die
Fahrleistungsberechnung ein Kennfeld mit der Häufigkeitsverteilung des Kraftstoffver-
brauchs. Diese Verteilung ist zunächst eine nicht-stetige Funktion, die jeweils für einen
äquidistanten Bereich zwischen zwei Drehzahlen und Drehmomentwerten konstant ist.
Um die für den Kraftstoffverbrauch relevanten Betriebspunkte im Verdichterkennfeld per
Koordinatentransformation sichtbar zu machen, muss diese diskrete Funktion mit Hilfe
eines Kerndichteschätzers in eine kontinuierliche umgewandelt werden. Das Resultat ist
die Darstellung der lastkollektiv-spezifischen Dichtefunktion des Kraftstoffverbrauchs im
Verdichterkennfeld. Die Struktur dieser Vorgehensweise ist in Abbildung 3.3 dargestellt.
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Lastkollektiv Fahrzeugspezifikation Verbrauchskennfeld
Fahrleistungsberechnung
Häufigkeitsverteilung im Motorkennfeld
Dichtefunktion im Motorkennfeld
Dichtefunktion im VerdichterkennfeldVerdichterkennfeld
Kerndichteschätzer
Transformation
Abbildung 3.3: Struktur der Verbrauchs- und Verlustanalyse
Datenerfassung und Verbrauchsberechnung
Die Lastkollektivdaten ergeben sich sowohl aus der Auswertung geografischer Daten als
auch durch mehrmalige Messfahrten zur Bestimmung des, Höhen-, Neigungs- und Ge-
schwindigkeitsprofils eines LKWs auf der jeweiligen Vergleichsstrecke. Als weitere Ein-
gangsgrößen der Berechnung der Häufigkeitsverteilung des Krafstoffverbrauchs werden
zusätzlich die Fahrzeugspezifkationen (siehe Tabelle 3.1) und ein Motorkennfeld mit den
Daten des spezifischen Kraftstoffverbrauchs [14] benötigt. Die charakteristischen Last-
kollektivdaten sind in Tabelle 3.1 zusammengefasst.
Tabelle 3.1: Charakteristische Daten der Vergleichsstrecken [15] und Fahrzeugspezifika-
tionen [7]
Fernverkehr Verteilerverkehr
Fahrzeug Actros 1845 Actros 2536
Startpunkt Stuttgart Stuttgart
Wendepunkt Hamburg Zaihingen
Anzahl Stops 0 35
Durchschnittsgeschw. 82 km/h 44 km/h
AcW 4, 65 m2 4, 65 m2
Zuladung 40 t 20 t
Reifen 315/70R22.5 315/70R22.5
Getriebe G281-12 G281-12
Achse R485 R485
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Datenauswertung
Die aus der Fahrleistungsberechnung erhaltene Häufigkeitsverteilung des Kraftstoffver-
brauchs ist eine nicht-stetige Funktion, die für diskrete Bereiche im Motorkennfeld de-
finiert ist. Um den Übertrag der Daten in das Verdichterkennfeld zu vereinfachen, wird
eine kontinuierliche Funktion benötigt. Mit Hilfe eines Dichteschätzers werden die Mit-
telpunkte der Bereiche mit konstanter Häufigkeit dividiert durch den Flächeninhalt, um
so eine Punktemenge zu erhalten, die die Stützstellen für eine kontinuierliche Dichte-
funktion enthält:
φi(Mi, Ni) =
H|Mi − ∆M2 ≤Mi ≤Mi + ∆M2 , Ni − ∆N2 ≤ Ni ≤ Ni + ∆N2
∆M ∆N
. (3.1)
Die Bandbreiten ∆M ,∆N sind hierbei keine absoluten Größen sondern beziehen sich re-
lativ auf das maximale Drehmoment und die maximale Motordrehzahl. Mit Hilfe der am
Motorprüfstand mitgemessenen Verdichterwerte Massenstrom und Totaldruckverhältnis
wird nun durch eine inverse Distanzwichtung zu jedem (Mi, Ni) ein (m˙i,ΠV,i) ermittelt.
Dieser Schritt ist notwendig, da die Stützstellen der Dichtefunktion in Bezug auf Dreh-
moment und Drehzahl nicht exakt den Messpunkten des Prüfstandes entsprechen. Nach
dieser Koordinatentransformation ist es möglich, die Dichtefunktion des Kraftstoffver-
brauchs φ(m˙,ΠV ) im Verdichterkennfeld darzustellen.
3.3 Parametrisiertes Diffusormodell
Im Rahmen dieser Arbeit wird der Einfluss einer veränderten Strömungsverzögerung im
Diffusor durch die Verwendung einer Nachleitbeschaufelung untersucht. Die große An-
zahl an Freiheitsgraden bei der Definition der beschaufelten Diffusorgeometrie verlangt
nach einer Konstruktion, bei der die Geometrieparameter unabhängig voneinander va-
riiert werden können. Dies wird in diesem Fall ermöglicht, indem ein Ellipsenabschnitt
als Skelettlinie Verwendung findet. Die 4 Unbekannten der Ellipsengleichung werden be-
stimmt durch die radialen Koordinaten der Schaufelvorder- und Hinterkante sowie den
jeweiligen Schaufelwinkeln. Zur weiteren Vereinfachung wird angenommen, dass sich das
Zentrum der Ellipse auf einer Orthogonalen durch den Sehnenmittelpunkt befindet. Eine
Skizze dieser Konstruktionsmethodik ist in Abbildung 3.4 dargestellt. Die Definition des
Schaufelein- und Austrittsradius erfolgt relativ zum Außendurchmesser des Verdichter-
rades r2. Die Winkel werden an der Radialen abgetragen.
3.3.1 Geometrischer Aufbau
Die Kontur des Schaufelprofils wird bestimmt, indem eine elliptische Dickenverteilung als
Funktionen der Sehnenlänge senkrecht zum Verlauf der Skelettlinie aufgetragen wird. Die
Sehnenlänge, maximale Schaufeldicke, Dickenrücklage und die Zwangsbedingung, dass
sich das Zentrum dieser Ellipse auf der Profilsehne befinden muss, definieren die Unbe-
kannten dieser Bestimmungsgleichung. Die endgültige dreidimensionale Diffusorgeome-
trie wird erreicht, indem die Schaufelkontur entlang der z-Richtung über die gesamte
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Abbildung 3.4: Parametrisierte Diffusorbeschaufelung
Diffusorhöhe extrudiert und entsprechend der vorgegebenen Schaufelanzahl in Umfangs-
richtung gleichmäßig verteilt wird. Die Diffusorhöhe bleibt stets unverändert. Die unab-
hängigen Geometrieparameter mit sind in Tabelle Tabelle 3.2 aufgeführt. Als zusätzliche
Angabe findet sich in der dritten Spalte der Parameterraum wieder, in welchem diese
Größe im Rahmen einer Parameterstudie untersucht wird.
Das elliptische Schaufelprofil ist für die Parametervariation besonders geeignet, da es
eine unabhängige Variation der Geometrieparameter ermöglicht, die in direktem Bezug
zur Aerodynamik des Diffusors stehen. In der Literatur wird häufig die Verwendung
von Tropfen, bzw. NACA-Profilen beschrieben [73, 43, 1]. Diese aus der Luftfahrt stam-
menden zweidimensionalen Tragflächenquerschnitte sind als Einzelprofil in einer freien
Umströmung sehr gut erforscht. Die Übertragbarkeit der Auftriebs- und Widerstands-
werte auf Kreisgitter in einem parallelwandigen Diffusor ist jedoch häufig unzureichend.
Darüber hinaus orientieren sich die Geometrieparameter an den für die Luftfahrt wichti-
gen Eigenschaften (z.B. die Stelle des Druckminimums bei der sechsstelligen NACA-Serie
oder der Auftriebskoeffizient in der fünfstelligen NACA-Serie). Eine weitere Eigenschaft
von Tragflächenprofilen ist die geringe Dickenrücklage (die vierstellige NACA-Serie be-
sitzt eine Standard-Dickenrücklage von 30%). Dies ermöglicht bei Flugzeugtragflächen
die Vermeidung von Strömungsabrissen bei hohen Anstellwinkeln, als Kreisgitterprofil
im Diffusor bedeutet dies jedoch eine zusätzliche Verengung des engsten Querschnit-
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Tabelle 3.2: Daten der Parameterstudie
Formelzeichen Beschreibung Parameterraum
Z Schaufelanzahl 8 ≤ Z ≤ 24
αb,3 Winkel der Schaufelvorderkante 40◦ ≤ αb,3 ≤ 80◦
αb,4 Winkel der Schaufelhinterkante 43,3◦ ≤ αb,4 ≤ 70◦
fr3 Faktor zur Bestimmung des Eintrittsradius 1,1 ≤ fr3 ≤ 1,3
fr4 Faktor zur Bestimmung des Austrittsradius 1,26 ≤ fr4 ≤ 1,64
tb,max Maximale Schaufeldicke 2 mm ≤ tb,max ≤ 6 mm
ft Faktor zur Bestimmung des Dickenrücklage ft = 0,5
tes und somit eine Reduktion des maximalen Durchsatzes. Voruntersuchungen zeigen,
dass diesem Nachteil weder Vorteile im Verdichterwirkungsgrad noch eine verbesser-
te Pumpstabilität durch eine Erhöhung der Toleranz gegenüber einer Fehlanströmung
gegenüberstehen [101]. Das Schaufelprofil mit elliptischer Sehnencharakteristik und Di-
ckenverteilung besitzt somit deutliche Vorteil gegenüber eines Tropfenprofils bzgl. der
Konstruktion und der Aerodynamik für die Verwendung als Kreisgitter im Diffusor ei-
ner Radialverdichterstufe.
3.3.2 Auslegungsgrößen
Neben den geometrischen Größen zur eindeutigen Definition einer Nachleitbeschaufe-
lung gibt es sogenannte Auslegungsgrößen. Diese sind entweder direkte Resultate aus
der Parametrierung (z.B. die Sehnenlänge), setzen sich aus verschiedenen Geometriegrö-
ßen zusammen (z.B. die Umlenkung) oder ergeben sich aus der Interaktion benachbarter
Schaufeln bzw. ihres innenliegenden Schaufelkanals (z.B. der engste Querschnitt). An-
hand der Auswertung von Auslegungsgrößen lassen sich Konstruktionsrichtlinien ableiten
und Geometrien vergleichen. Darüber hinaus finden Sie sich oft wieder als Eingangsgrö-
ßen von eindimensionalen Strömungslösern (siehe Unterabschnitt 3.4.1). Die wichtigsten
Auslegungsgrößen sollen im folgenden beschrieben werden.
Der Halsquerschnitt Ath ist die ausschlaggebende Größe für den maximalen Volu-
menstrom durch das Nachleitgitter. Schaufelanzahl Z und Umlenkwinkel ∆αb sind die
bestimmenden Einflussgrößen. Je nach Verlauf des Strömungskanals kann der engste
Querschnitt an der Schaufelvorderkante, im Kanal (dargestellt in Abbildung 3.5) oder
an der Hinterkante auftreten. Zur Bestimmung werden Orthogonalen zur Skelettlinie
konstruiert. Die kleinste Strecke zwischen zwei Profilkurven auf einer Orthogonalen hth
multipliziert mit der Diffusorhöhe b und der Schaufelanzahl Z ergibt den Halsquer-
schnitt Ath. Gibt es keine Überdeckung, so wird hth bestimmt durch den Abstand zwi-
schen Vorderkante und Hinterkante zweier benachbarter Schaufeln. Dividiert man den
geometrisch-engsten Querschnitt des Nachleitgitters durch den des Verdichterrades, er-
hält man den dimensionslosen Querschnittsfaktor fAth.
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Abbildung 3.5: Auslegungsgrößen des beschaufelten Diffusors
Der Einschnürungsfaktor Cr beschreibt das Flächenverhältnis zwischen Eintritt des
Leitrades und engstem Querschnitt:
Cr =
√
2 Π r3 b3 cos(αb,2)/Ath. (3.2)
Multipliziert mit dem Halsquerschnitt Ath wird dieser Faktor hauptsächlich benutzt, um
Verluste durch eine Versperrung des Strömungskanals zu modellieren. Bezogen auf den
engsten Querschnitt des Laufrades wird die dimensionslose Größe fCrAth verwendet.
Der Kanalwinkel am Halsquerschnitt αth ist der Mittelwert zwischen dem Winkel
der ersten und zweiten Profilsehne, die von der zur Bestimmung des engsten Querschnitts
verwendeten Orthogonalen geschnitten werden:
αth = 0,5 (αth,s + αth,p). (3.3)
Der Umlenkwinkel ∆αb ist die Differenz zwischen dem Schaufelwinkel an Vorder- und
Hinterkante. Werte im negativen Bereich charakterisieren ein Beschleunigungsgitter und
werden im Rahmen dieser Arbeit nicht betrachtet.
∆αb = αb,2 − αb,3 (3.4)
Der Divergenzwinkel θC ist abgeleitet aus einer Analogie zum klassischen Diffusor
[1]. Im Fall eines Rohres definiert dieser Winkel die Aufweitung des Querschnitts. Ange-
wendet auf das Problem des beschaufelten Diffusors ergibt sich:
θC = arctan
[ b4
b3
(v4 − tb,4)− v3 + tb,3
2 lb
]
. (3.5)
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Ein und Austrittslängen vi werden angenähert durch:
vi =
2pi cosαb,i
Z
. (3.6)
Aus ihnen lässt sich das Flächenverhältnis AR bestimmen:
AR =
v4
v3
(3.7)
Die Sehnenlänge lb ergibt sich aus den gewählten Radien für den Ein- und Austritt der
Strömung aus dem Gitter und den geforderten Schaufelwinkeln. Bezüglich der Winkel
gilt: Je geringer der Umlenkwinkel ∆αb, desto länger die Sehne.
Das Teilungsverhältnis σs stellt ein Maß dar für die Überdeckung der Diffusorschau-
feln. Für die Bestimmung dieser Größe wird der Umfang am mittleren Radius der Schau-
felreihe dividiert durch die Schaufelanzahl und Sehnenlänge:
σs =
pi(fr3 + fr4) r2
Z lb
(3.8)
Die relative Position der maximalen Wölbung ac ist durch die hier verwendete Pa-
rametrisierung und der in Unterabschnitt 3.3.1 vorgestellten Zwangsbedingungen stets
0, 5.
Der Effektivitätsparameter E wird von Aungier [1] eingeführt und stellt ein Ver-
hältnis dar zwischen der Aufweitung des Querschnitts des beschaufelten zu einem unbe-
schaufelten Diffusor mit gleichem Radienverhältnis RR = fr4fr3 .
E = R
2
R(A2R − 1)
A2R(R2 − 1)
(3.9)
3.3.3 Parameterstudie
Zur Analyse des Einflusses der Konstruktions- und Auslegungsgrößen des beschaufelten
Diffusors auf die Durchströmung der Verdichterstufe wird eine Parameterstudie durch-
geführt. In dieser werden 47 Diffusorgeometrien gefertigt und am Heißgasprüfstand ver-
messen. Die große Anzahl ermöglicht eine fundierte Analyse der funktionellen Zusam-
menhänge zwischen Designparameter, Auslegungsgrößen und den thermodynamischen
Resultaten. Aus den Ergebnissen lassen sich Korrelationen zwischen den charakteris-
tischen geometrischen Größen und den aero-/thermodynamischen Leistungsmerkmalen
ableiten. Darüber hinaus kann mit dem Datensatz eine umfangreiche Validierung der
eindimensionalen Strömungsberechnung vorgenommen werden.
Der Raum, in welchem die Konstruktionsparameter verändert werden, orientiert sich an
den Empfehlungen von Aungier [1] für aerodynamisch-optimale Schaufelprofile:
1, 5 ≤ E ≤ 1, 7, (3.10)
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10◦ ≤ 2θC ≤ 11◦. (3.11)
Darüber hinaus gibt es Beschränkungen bezüglich des Bauraums, der Fertigbarkeit und
der Schwingungsanregung, die bei der Festlegung des Parameterraums in Betracht gezo-
gen werden. So liegen die Radienverhältnisse innerhalb der Grenzen des unbeschaufelten
Diffusors, die Schaufeln besitzen eine gewisse Mindestwandstärke und die radiale Position
der Schaufelvorderkante wird so gewählt, dass eine Schwingungsanregung der Schaufeln
des Laufrades möglichst vermieden wird.
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Abbildung 3.6: Effektivitätsfaktor und Divergenzwinkel des Parameterraums
Die Effektivitätsparameter und Divergenzwinkel aller untersuchten Nachleitgitter sind in
Abbildung 3.6 dargestellt. Die zusätzlichen Linien markieren die Mittelpunkte der von
Aungier empfohlenen Auslegungsbereiche. Tabelle 7.1 beinhaltet eine Auflistung aller
untersuchten Nachleitgittergeometrien mit den entsprechenden Auslegungs- und Geo-
metriegrößen.
Für die Darstellung der verschiedenen Diffusorgeometrien am Abgasturbolader wird die
Diffusorrückwand des Lagergehäuses teilweise abgedreht. In diesem freien Ringspalt fin-
den gefräste Adapterplatten Platz, auf welchen sich die entsprechenden Nachleitgitter
befinden. Diese Adapterplatten werden über die Rückwand des Lagergehäuses über eine
Schraubverbindung befestigt. Der innere und äußere Radius entspricht dem Austritts-
radius des Verdichterrades bzw. des Diffusors. Auf diese Weise entsteht auf der Seite
des Lagergehäuses kein neuer Spalt in Umfangsrichtung im Vergleich zum unbeschaufel-
ten Serienverdichter. Zwischen Nachleitgitter und Verdichtergehäuse existiert über die
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Fertigungstoleranzen ein definierter Spalt in axialer Richtung.
3.4 Simulation
3.4.1 1D-Strömungssimulation in Diffusor und Volute
Die 1D-CFD, wie sie im Rahmen dieser Arbeit verwendet wird, beruht auf den Er-
gebnissen von Huis [37] und Schulze [74]. Das Modell berechnet die Strömung entlang
eines Stromfadens in Diffusor und Volute, wobei die Strömungsrandbedingungen am
Verdichterradaustritt einmalig auf Basis einer Messung am Heißgasprüfstand mit zu-
sätzlicher Druckindizierung bestimmt werden. Unter der Annahme, dass die Änderung
der Verdichterradaerodynamik durch eine Modifikation der nachfolgenden Geometrie
vernachlässigbar ist, können auf diese Weise die Strömungseigenschaften verschiedener
Diffusor- und Volutengeometrien berechnet und bewertet werden. Nicht möglich ist das
Abbilden instationärer Vorgänge sowie dreidimensionaler Strömungsphänomene. Letz-
teres wird über empirische Korrelationen und Verlustfaktoren im Stromfadenmodell be-
rücksichtigt. Der Vorteil gegenüber einer dreidimensionalen Strömungsberechnung mit
reynoldsgemittelten Navier-Stokes Gleichungen liegt in der signifikant reduzierten Be-
rechnungsgeschwindigkeit. Als Nachteil ist die Abhängigkeit des Simulationsergebnisses
von den empirischen Verlustfaktoren zu nennen, die nur für einen begrenzten Parame-
terraum gültig sind.
Struktur
Die Struktur des Berechnungsprogramms ist in Abbildung 3.7 dargestellt.
Strömungs-RB Geometrie-RB Empirische Faktoren
Physikalisches Modell
Wirkungsgrad und Totaldruckverhältnis der Verdichterstufe
Abbildung 3.7: Struktur des 1D-Strömungsmodells
Als Strömungsrandbedingung wird der Strömungszustand am Verdichterradaustritt
bezeichnet. Ab dieser Position wird mit Hilfe des physikalischen Modells die Strömung
durch die nachfolgenden Stufenkomponenten bis zum Verdichterauslassstutzen berech-
net. Diese Startbedingungen für die Simulation werden in Abhängigkeit des Verdichter-
massenstroms und der Drehzahl bestimmt, bleiben jedoch unabhängig von den geometri-
schen Randbedingungen. Die Methodik zur Bestimmung der Strömungsrandbedingungen
wird in 3.4.1 erläutert.
38
3.4 Simulation
Die geometrischen Randbedingungen beruhen auf der Parametrisierung des Diffu-
sors, wie sie in 3.3 beschrieben ist.
Die empirischen Faktoren ergeben sich aus einem Optimierungsprozess, bei dem die
Ergebnisse des Strömungsmodells mit denen von Heißgasprüfstandsmessungen unter-
schiedlicher Diffusorgeometrien verglichen werden. Die in dieser Arbeit verwendeten
Faktoren minimieren den Unterschied zwischen Experiment und Simulation für eine
möglichst große Schar an Geometrieparametern und Strömungsrandbedingungen. Die
Vorgehensweise zur Anpassung der Faktoren an die Prüfstandsergebnisse ist in 3.4.1 be-
schreiben.
Das physikalische Modell berechnet die Strömung in Diffusor und Volute entlang ei-
nes Stromfadens basierend auf den Randbedingungen und den empirischen Faktoren. Die
vereinfachte eindimensionale, stationäre Betrachtungsweise benötigt diese anwendungs-
bezogenen, experimentell bestimmten Einflussgrößen, um die in der Realität auftreten-
den dreidimensionalen und instationären Strömungseffekte im Ergebnis berücksichtigen
zu können.
Unter der Hypothese der in Abhängigkeit von Drehzahl und Massenstrom unveränder-
lichen Fluidzustände am Verdichterradaustritt, bleiben auch die Strömungsgrößen am
Verdichtereintritt konstant. Somit können nach Durchlaufen des Berechnungsprozesses
nicht nur Aussagen über die Diffusor- und Volutenaerodynamik getroffen werden, es ist
auch möglichen die integralen Kennwerte der Verdichterstufe zu bestimmen.
Strömungsrandbedingungen
Das physikalische Strömungsmodell benötigt als Startbedingung den Vektor an Zu-
standsgrößen am Verdichterradaustritt. Dieser besteht aus:
• Statischer Druck p2
• Temperatur T2
• Dichte ρ2
• Tangentiale Geschwindigkeit cθ,2
• Radiale Geschwindigkeit cr,2
Mit Hilfe des am Heißgasprüfstand (siehe 3.5.1) gemessenen Massenstroms, der Drehzahl,
der Totaltemperatur am Verdichteraustritt, sowie folgender Annahmen:
• Adiabate Wand
• Konstante Stoffeigenschaften
• Ideales Gas
• Leckagefreie Durchströmung
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kann mit Hilfe der idealen Gasgleichung, der Kontinuitätsgleichung, des Energieerhaltes
und der Informationen über die Verdichterradaustrittsgeometrie das Problem auf zwei
fehlende Strömungsgrößen reduziert werden. Diese werden durch eine zusätzliche Druck-
messstelle im Diffusor (siehe Unterabschnitt 3.5.2) sowie einem empirischen Modell zur
Bestimmung der Minderumlenkung bestimmt.
Bestimmung der Minderumlenkung Die Minderumlenkung csl reduziert die Tangen-
tialgeschwindigkeit des Fluids am Radaustritt wie folgt:
cθ,2 = u2 − cr,2 tan(αb,2)− csl, (3.12)
csl = u2(1− σ). (3.13)
Der Minderumlenkungsfaktor σ, auch Slipfaktor genannt, wird durch eine empirische
Beziehung in Abhängigkeit der Verdichterradgeometrie und des Strömungszustandes be-
stimmt. Untersuchungen von Schulze [74] ergaben, dass mit dem Slipfaktormodell nach
Qiu [65] die Radaustrittsbedingungen am besten approximiert werden können. Hierzu
wird σ wie folgt definiert:
σ = 1−F pi cos(αb,2) sin(γb,2)
Z2
− F s2 Φf4 cos(αb,2)
(
δαb
δm
)
2
+F Φf s2 sin(αb,2)4ρ2 b2
(
δρ b
δm
)
2
, (3.14)
F = 1− 2 sin
(
pi
Z2
) (
pi
Z2
+ αb,2
)
cos(αb,2) sin(γb,2)− tb,2
s2 cos(αb,2)
. (3.15)
Durch die Abhängigkeit des Slipfaktors von den Strömungsbedingungen am Radaustritt
ist ein iteratives Vorgehen zur Bestimmung der Tangentialgeschwindigkeit nötig.
Bestimmung des Druckes am Radaustritt Es gibt drei Möglichkeiten den statischen
Druck am Verdichterradaustritt zu bestimmen:
a) stationäre Druckmessung an der Position des Radaustritts,
b) stationäre Druckmessung im Diffusor mit anschließendem Rückrechnen auf den
Radaustritt,
c) instationäre Druckmessung an der Position des Radaustritts.
Bei der indirekten Bestimmung des Verdichterradaustrittsdruckes nach Methode (b)
wird eine Messstelle im Diffusor verwendet. Diese sollte sich so nahe wie möglich am Rad-
austritt befinden, jedoch weit genug entfernt, um sicherzustellen, dass die Strömungs-
geschwindigkeit im subsonischen Bereich liegt und sich die Ungleichverteilung des aus
dem Verdichterrad austretenden Fluids vollständig durchmischt und aufgelöst hat. Mit
Hilfe der Eulerschen Turbinengleichung sowie reibungsbehafteten Strömungsgleichungen
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werden die Daten dieser Messstelle benutzt, um den statischen Druck am Verdichter-
radaustritt zu bestimmen. Diese Vorgehensweise geht auf Hausenblas [31] zurück und
wird im Rahmen dieser Arbeit angewendet. Sie besitzt gegenüber der direkten Be-
stimmung des Druckes am Radaustritt entsprechend (a) den Vorteil, dass keine empi-
rischen Korrekturfaktoren aufgrund der transsonischen Strömungsgeschwindigkeit und
der Druckpulsationen der Laufschaufeln verwendet werden müssen [93]. Die Verwendung
von dünnen Kapillarrohren zur Aufnahme des Druckes ermöglicht bei Methode (b) den
Einsatz einer Mehrzahl von Sensoren zur Auflösung des Druckes in Umfangsrichtung und
stellt somit einen Vorteil gegenüber Möglichkeit (c) dar, bei der die hochdynamischen
Druckaufnehmer möglichst oberflächbündig verbaut werden müssen.
Physikalisches Modell
Das physikalische Strömungsmodell ist modular aufgebaut und besteht aus den 3 Grund-
komponenten: unbeschaufelter Diffusor, beschaufelter Diffusor und Volute. Die Eintritts-
größen der ersten Komponente sind die im vorigen Abschnitt definierten Strömungsrand-
bedingungen. Die Austrittsgrößen des letzten Bausteins bilden die Verdichteraustritts-
größen. Dazwischen kann das Modell beliebig zusammengesetzt werden. Der errechnete
Strömungszustand am Ende einer Komponente wird zur Startbedingung für den nach-
folgenden Baustein.
Strömungszustand am Radaustritt
Unbeschaufelter Diffusor
Beschaufelter Diffusor
Unbeschaufelter Diffusor
Volute
Strömungszustand am Verdichteraustritt
T2, p2, ρ2, cθ,2, cr,2
T3, p3, ρ3, cθ,3, cr,3
T4, p4, ρ4, cθ,4, cr,4
T5, p2, ρ5, cθ,5, cr,5
T8, p8, ρ8, c8
Abbildung 3.8: Exemplarische Struktur des physikalischen Modells
In Abbildung 3.8 ist das Modell zu sehen, wie es in dieser Arbeit zur Simulation der Ver-
dichterstufe mit beschaufeltem Diffusor verwendet wird: Im Strömungspfad nach Ver-
dichterrad befindet sich ein unbeschaufelter Diffusor zur Ausmischung und Verzögerung
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der Strömung. Es folgt ein Nachleitgitter mit anschließendem, unbeschaufelten Diffu-
soranteil, bevor die Strömung in der Volute gesammelt wird, an deren Ende sich der
Verdichteraustritt befindet. Nachfolgend wird die Funktionsweise der 3 Grundmodule
beschrieben.
Unbeschaufelter Diffusor Die Berechnung des unbeschaufelten Diffusormoduls geht
auf Traupel [92] zurück und erfolgt differentiell. Dies bedeutet, dass die Kontinuitäts-
gleichung
cr(b r) δρ+ ρ(b r) δcm + ρ cm δ(b r) = 0, (3.16)
die thermodynamische Hauptgleichung
δp
ρ
= −δ
(
c2θ + c2r
2
)
− cd ρ (c
2
θ + c2r)3/2
ρ0 cm,0 b0 r0
r δr, (3.17)
die ideale Gasgleichung
κ
κ− 1 δ
(
p
ρ
)
= −δ
(
c2θ + c2r
2
)
, (3.18)
und der Erhalt des Drehimpulses
δ(r cθ) = −
−cf ρ cθ
√
c2θ + c2m
ρ0 cm,0 b0 r0
r2 δr (3.19)
als Differentialgleichungen vorliegen, welche in Differenzengleichungen umgewandelt wer-
den und die Lösung Schrittweise entlang eines Stromfadens erfolgt. Das tiefgestellte 0
bezeichnet den Zustand beim Eintritt in das Modul. Der Reibungskoeffizient cf sowie der
Dissipationskoeffizient cd sind empirische Faktoren. Sie finden sich wieder in der Definiti-
on der Dissipationsleistung dA˙ und der Reibungskräfte dKr an einem Oberflächenstück
dF :
dKr = cf
ρ
2 c
2dF, (3.20)
dA˙ = cd
ρ
2 c
3dF, (3.21)
Beschaufelter Diffusor Im Gegensatz zur Logik der Strömungslösers im Element des
unbeschaufelten Diffusors wird der Strömungszustand am Ende des beschaufelten Dif-
fusors nicht differentiell, sondern integral über die iterative Ermittlung des Totaldruck-
verlustes bestimmt. Dieser ergibt sich aus der Summe der dimensionslosen Verlustko-
effizienten und der Differenz zwischen totalem und statischem Druck am Eintritt des
Moduls:
∆pt = (pt,0 − p0)
∑
wi (3.22)
42
3.4 Simulation
Tabelle 3.3: Dimensionslose Verlustkoeffizienten
Formelzeichen Beschreibung
winc Fehlanströmung
wsf Wandreibung
wch Drosselverluste durch Stopfen
wλ Blockage im Strömungskanal
wmix Ausmischung der Strömung im Nachlauf
Die jeweiligen Verlustkomponenten wi aus Gleichung 3.22 sind in Tabelle 3.3 aufgeführt.
Die Zusammensetzung der Totaldruckverluste sowie ihre Bestimmung über empirische
und halbempirische Gleichungen stammen von Aungier [1]. Im Unterschied zu dem Ur-
sprungsmodell werden an Stelle konstanter empirischer Koeffizienten Variablen Ψi ein-
gesetzt, die im Verlauf der Optimierung des Modells variiert werden können. Darüber
hinaus wird eine von Aungier verschiedene Definition der Strömungs- und Schaufelwinkel
verwendet. Die Berechnung der Verlustkomponenten wi entsprechend der Implementie-
rung für das im Rahmen dieser Arbeit verwendete Strömungsmodell ist aufgeführt in
Abschnitt 7.
Anpassung der empirischen Faktoren
Eine Übersicht aller empirischen Verlustfaktoren des eindimensionalen Strömungsmo-
dells findet sich in Tabelle 3.4. Die Faktoren Ψj zur Bestimmung des Totaldruckverlus-
tes wi der Schaufelreihe werden über einen Abgleich von Experiment und Simulation
bestimmt. Die hohe Anzahl und Varianz der für die Bestimmung der Koeffizienten un-
tersuchten Geometrien ist hierbei eine wichtige Einflussgröße für die Qualität des Strö-
mungsmodells.
Mit Hilfe eines Optimierungsverfahrens auf Basis eines evolutionären Algorithmus soll
versucht werden, eine möglichst hohe Übereinstimmung der experimentellen Ergebnisse
mit den Resultaten aus dem Strömungsmodell zu erhalten. Dabei werden die Heißgas-
prüfstandsdaten der in 3.3 vorgestellten Geometrievarianten verwendet, um eine Schar
an Ψi zu finden, unter Verwendung derer die Abweichung des Modells vom Experiment
für einen möglichst großen Bereich an Geometrieparametern verringert wird.
Zielfunktion Die Aufgabe kann als klassisches Optimierungsproblem einer nicht dif-
ferenzierbaren, nichtlinearen, skalaren Funktion angesehen werden ohne Beschränkung
auf Konvexität. Ψj bilden dabei die Schar an reellen variablen in einem eingeschränk-
ten Bereich, die als Eingangsvektor ~Ψ in Verbindung mit dem Geometrievektor ~Gq die
Funktion C(~Ψ, ~Gq) minimieren. Diese als Kostenfunktion formulierte Zielfunktion hat die
Aufgabe, die Abweichung des Modells zum Experiment für eine Verdichtergeometrie zu
quantifizieren. Dazu bildet die Funktion Cq die Summe aus den Beträgen der Differenzen
der vom Modell und vom Experiment angegebenen Wirkungsgrade an 3 Betriebspunkten
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Tabelle 3.4: Übersicht empirischer Faktoren des eindimensionalen Strömungsmodells
Abschnitt Verlust Faktor Beschreibung Gleichung
Beschauf. Diff. Wandreibung Ψsf,1 Globaler Vorfaktor 7.10
Wandreibung Ψsf,2 Hals-Gewichtung 7.7,7.8
Wandreibung Ψsf,3 Faktor in Grenzschichtdicke 7.9
Fehlanströmung Ψinc,1 Faktor f. Ablösung 7.6a
Fehlanströmung Ψinc,2 Faktor opt. Anströmung 7.2
Fehlanströmung Ψinc,3 Faktor anliegender Strömung 7.4a
Fehlanströmung Ψinc,4 Faktor bei Strömungsabriss 7.4b
Blockage Ψλ,1 Vorfaktor Kontraktion 7.16
Blockage Ψλ,2 Vorfaktor K1 7.17
Blockage Ψλ,3 Faktor in 1. Nenner K2 7.18
Blockage Ψλ,4 Faktor in 2. Nenner K2 7.18
Ausmischung Ψmix Vorfaktor 7.26
Stopfen Ψch,1 Summand in X-Bestimmung 7.11a
Stopfen Ψch,2 Faktor in X-Bestimmung 7.11a
Stopfen Ψch,3 Globaler Vorfaktor 7.12a
Stopfen Ψch,4 Lin. Faktor in Verlustformel 7.12a
Stopfen Ψch,5 Exponent in Verlustformel 7.12a
Abströmwinkel Ψα4,1 Faktor 1 in min. Verlust Winkel 7.27
Abströmwinkel Ψα4,2 Faktor 2 in min. Verlust Winkel 7.27
Abströmwinkel Ψα4,3 Faktor 3 in min. Verlust Winkel 7.27
Abströmwinkel Ψα4,4 Faktor 1 in Inzidenz-Winkeländ. 7.28
Abströmwinkel Ψα4,5 Faktor 2 in Inzidenz-Winkeländ. 7.28
Abströmwinkel Ψα4,6 Faktor 3 in Inzidenz-Winkeländ. 7.28
Volute Wandreibung Ψvl,1 Vorfaktor 7.33
Meridional Ψvl,2 Vorfaktor 7.30
Tangential Ψvl,3 Vorfaktor 7.31,7.32
Auslass Ψvl,4 Vorfaktor 7.36
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(m˙1, m˙2, m˙3).
Cq(~Ψ, ~Gq) =
3∑
j=1
|(η1D − ηExp)|m˙j (3.23)
Die Massenströme, die für den Vergleich der Wirkungsgrade herangezogen werden, ori-
entieren sich an der Pump- und Stopfgrenze der gemessenen Kennlinie, siehe Tabelle 3.5.
Tabelle 3.5: Ausgewertete Massenströme zur Anpassung der empirischen Faktoren
Bezeichnung Definition (in Bezug auf Exp.-Daten)
m˙1 m˙PG + 0(m˙SG − m˙PG)
m˙2 m˙PG + 0,5(m˙SG − m˙PG)
m˙3 m˙PG + 0,8(m˙SG − m˙PG)
Die relative Definition stellt sicher, dass der Abgleich auch bei einem zu gering vor-
hergesagten maximalen Massenstrom des 1D-Modells vollzogen werden kann. Da der
optimale Eingangsvektor an empirischen Faktoren nicht nur für eine, sondern möglichst
viele Geometrien optimal sein soll, wird die Gesamtkostenfunktion C aus der Summe
aller geometriespezifischen Kostenfunktionen Cq gebildet:
C =
M∑
q=1
Cq(~Ψ, ~Gq) (3.24)
M ist hierbei die Anzahl aller Geometrievarianten, zu denen Heißgasprüfstandsdaten
vorliegen.
Evolutionärer Algorithmus Der evolutionäre Algorithmus (EA) ist ein populations-
basierter Optimierungsalgorithmus, der sich an der biologischen Evolutionstheorie ori-
entiert und auch deren Fachtermini verwendet. Über einen Zufallsgenerator wird ein
erstes Set Vektoren („Organismen“) ~Ψf erzeugt. Die konkreten Werte der Verlustfak-
toren bilden hierbei die „Gene“ der Kandidatenvektoren. Die „Fitness“ der einzelnen
Vektoren wird mit Hilfe der Kostenfunktion ausgewertet. Die erfolgreichsten Organis-
men, das heißt die Kombinationen an Verlustfaktoren, die die größte Übereinstimmung
mit dem Experiment erzielen, werden zur „Fortpflanzung“ ausgewählt. Dies bedeutet,
dass es zu einer „Rekombination der Gene“ der erfolgreichsten Individuen kommt. Eine
im Vorhinein definierte „Mutationsrate“ stellt dabei sicher, dass die Optimierung nicht
in einer Sackgasse endet, folglich nicht nur lokale Optima findet. „Mutieren“ bedeutet,
dass Gene, bzw. Verlustfaktoren auch zufällige Werte annehmen können, die ihnen nicht
vererbt wurden. Die Optimierung endet, wenn entweder das Konvergenzkriterium oder
die maximale Rechendauer erreicht ist.
Bezüglich der Implementierung wird auf den EA-Löser zurückgegriffen, der Bestandteil
von Microsoft Excel 2010 ist. Hierbei werden die in Tabelle 3.6) aufgelisteten Einstel-
lungen verwendet.
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Tabelle 3.6: Einstellungen des evolutionären Optimierers in Microsoft Excel 2010
Eigenschaft Wert
Konvergenzkriterium 0,001
Mutationsrate 0,5
Populationsgröße 100
Maximale Zeit ohne Verbesserung 36000 s
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2
0,7
0,75
·107
Mu = 1,33
Zellenanzahl [−]
η V
[−
]
m˙=low
m˙=mid
m˙=high
(a)
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,2
2,2
2,4
2,6
2,8
3
·107
Mu = 1,33
Zellenanzahl [−]
Π
V
[−
]
m˙=low
m˙=mid
m˙=high
(b)
Abbildung 3.9: 3D-CFD: Netzkonvergenzstudie
3.4.2 3D-Strömungssimulation der Verdichterstufe
Die 3D-CFD, wie sie im Rahmen dieser Arbeit verwendet wird, berechnet die Strömung
von Verdichtereinlass bis Verdichteraustritt und dient in erster Linie zur Lokalisierung
von Verlusten des unbeschaufelten Basisverdichters. Hierzu wird die kommerzielle Soft-
ware CCM+ von Adapco in der Version 8.04.007 verwendet [11]. Das Gleichungssystem
des Strömungslösers beruht auf der Lösung der Reynolds-gemittelten Navier-Stokes-
Gleichungen (RANS) mit Hilfe einer Finite-Volumen Diskretisierung des Rechengebietes.
Ersteres bedeutet, dass die Rechengrößen in einen Mittel- und einen Schwankungswert
aufgeteilt werden. Im Gegensatz zur direkten numerischen Simulation ohne Reynolds-
mittelung können turbulente Strömungen auf diese Weise mit vertretbarem Aufwand
berechnet werden. Das gekoppelte Fluidmodell berechnet die Erhaltungsgleichungen von
Masse, Impuls und Energie in einem gemeinsamen (Pseudo-) Zeitschritt. Hierbei werden
die Konvektions- und Diffusionsterme mit Hilfe eines Upwind-Schemas 2. Ordnung be-
stimmt.
Luft wird als ideales Gas behandelt mit dem molekularen Gewicht und der Prandtl-Zahl
als Konstanten. Die thermische Leitfähigkeit sowie die dynamische Viskosität werden mit
Hilfe von Sutherlands Law bestimmt, während für die spezifische Wärmekapazität ein
46
3.4 Simulation
Polynomansatz Verwendung findet.
Die Modellierung der Turbulenz erfolgt durch das Realizable K-Epsilon Two-Layer Mo-
del aufgrund des stabilen Konvergenzverhalten bei niedrigen Massenströmen. Bei diesem
Ansatz wird die ursprüngliche K-Epsilon Methodik um eine All y+ Wandbehandlung
erweitert. Dies bedeutet, dass je nach der Höhe des y+ Wertes die Grenzschicht entweder
aufgelöst oder durch eine Wandfunktion approximiert wird. Im Rahmen dieser Arbeit
werden für die Turbulenzmodellierung folgende Koeffizienten verwendet: C1e = 1, 44,
C2e = 1, 9, Cmu = 0, 09.
Die Rechengebiete unterliegen folgender Aufteilung: Axiale Anströmung, Rotor, KSM-
Kanal, Diffusor und Volute, zu sehen in Abbildung 3.10. Zur Simulation der Rotationsbe-
wegung wird ein Mixed-Reference-Frame (MRF) Ansatz verwendet. Dies bedeutet, dass
die Erhaltungsgleichungen im Rotorvolumen in einem sich drehenden Bezugssystem ge-
löst werden, während sich das Verdichterrad nicht bewegt. Diese Vorgehensweise hat
den Vorteil, dass die einzelnen Abschnitte des Rechennetzes keine Relativbewegungen
ausführen, was zu erheblichen Einsparungen der Rechenzeit führt.
Als Randbedingungen wird der Massenstrom am Austritt und der Druck am Eintritt fest-
gelegt. Aufgrund der Eindeutigkeit der Lösung wird diese Vorgehensweise einer Druck-
Druck Randbedingungen an den Systemgrenzen vorgezogen. Die Konvergenzkriterien
beruhen auf der Änderung des Wirkungsgrades (∆ηV ≤ 0, 002) und der Massenstrom-
differenz (∆m˙ ≤ 0, 002) zwischen Ein- und Austritt in einem Schrittweitenbereich von
500 Iterationen.
Die Vernetzung erfolgt in CCM+ mit Hilfe unstrukturierter Polyeder, wobei Ein- und
Auslass durch Extrusion ein strukturiertes Netz besitzen. Unstrukturierte Netze besitzen
den Nachteil längerer Rechenzeiten, sind jedoch in der Lage, komplexe Fluidvolumina,
wie sie hier durch KSM-Kanal und Volute vorliegen, mit vergleichsweise wenig Auf-
wand zu diskretisieren. Zur verbesserten Auflösung der viskosen Grenzschicht wird im
wandnahen Bereich eine Schicht strukturierter Tetraeder verwendet mit 5 ≤ y+ ≤ 200.
Die Unabhängigkeit der Lösung von der Zellenanzahl wird in zwei Schritten erreicht und
überprüft. Zunächst werden die Zellgrößen der Fluidregionen separat verringert, bis keine
Änderung der Gesamtlösung mehr auftritt. In einem zweiten Schritt werden die Zellgrö-
ßen global variiert um das Ergebnis der lokalen Untersuchung zu validieren. Auf diese
Weise können die unterschiedlichen Anforderungen der Lösungsregionen an die Diskre-
tisierung bei minimaler globaler Zellenanzahl erfüllt werden. Die Netzkonvergenzstudie
wird anhand der Auswertung von Verdichterwirkungsgrad und Totaldruckverhältnis bei
Mu = 1,33 für 3 verschiedene Massenströme durchgeführt. Das Ergebnis der globalen
Netzkonvergenzstudie ist in Abbildung 3.9 dargestellt: Ab einer Zellenanzahl von 3, 2
Millionen ist die Änderung der integralen Kennwerte im Vergleich zur Zellenanzahl und
des damit verbundenen Rechenaufwandes nur noch sehr gering. Somit wird dieses Netz
für die 3D-CFD Simulationen in dieser Arbeit verwendet.
Die Lokalisierung der Strömungsverluste im Nachgang der Simulation erfolgt anhand
der lokalen Dissipationsleistung Qs. Als Basis dient die Bilanzgleichung der spezifischen
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Abbildung 3.10: Aufteilung und Vernetzung des 3D-CFD-Rechengebietes
Entropie nach Spurk und Aksel [82]:
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Die Produktionsterme der Entropie ΦDT +
Φθ
T 2 können mit der sog. indirekten Methode
nach Herwig und Kock [33] mit Hilfe der effektiven Viskosität µe und Konduktivität ke
folgendermaßen gelöst werden:
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Die Integration des Entropiezuwaches aufgrund von Fluidreibung und Wärmetransport
über das Volumen der Rechenzelle liefert schließlich die lokale Verlustleistung
Ql =
∫ ∫ ∫
ΦD + Φθ. (3.28)
3.4.3 Motorprozesssimulation
Für die Bewertung des Ansprechverhaltens bei einem Lastsprung werden Motorpro-
zesssimulationen mit Hilfe der Software GT-Power in der Version 7.4 (build4) durchge-
führt. Die Kalibrierung des OM471-Motormodells in der Basiskonfiguration erfolgt mit
Hilfe von Messungen am Vollmotorenprüfstand. Die Kennfelder von Verdichter und Tur-
bine entsprechen hierbei denen des Serienturboladers, gemessen am Heißgasprüfstand.
Die Brennraten des Modells werden über die Hochdruckindizierung des Zylinderdruckes
bestimmt und sind abhängig von Motordrehzahl und Einspritzmenge. Die Lastsprungsi-
mulationen werden durchgeführt für N = 900, 1100, 1300rpm. Nach einer Initialisierung
von 1 s im Schubbetrieb wird die Einspritzmenge der jeweiligen Volllast als Sollwert vor-
gegeben. Der tatsächliche Istwert ergibt sich aus der Forderung eines minimalen Verbren-
nungsluftverhältnisses von λ ≥ 1,05. Die Stellung der AGR-Klappe bleibt während des
Lastsprungs konstant auf dem gemittelten Wert der stationären Volllast und des Schub-
betriebes. Relevante Auswertegrößen sind der Aufbau des Ladedrucks und des Drehmo-
mentes sowie die verstrichene Zeit ab Einspritzbeginn, bis 90% des Ziel-Drehmomentes
des Basisverdichters erreicht sind.
Zur Beurteilung des Motorverhaltens während einer Beschleunigung des Fahrzeugs wird
unter ähnlichen Randbedingungen wie bei der Simulation des Lastsprungs ein Dreh-
zahlverlauf vorgegeben. Die Motordrehzahl steigt hierbei innerhalb von 2 s linear von
500 rpm auf 1800 rpm. Die Stellung der AGR-Klappe sowie die maximale Einspritz-
menge orientieren sich am Wert der Volllast. Letztere wird begrenzt vom minimalen
Verbrennungsluftverhältnis.
3.5 Heißgasprüfstand
3.5.1 Kennfeldvermessung
Betriebspunkte und Kennfelder zur thermodynamischen Beurteilung einer Verdichterstu-
fe werden an einem Heißgasprüfstand der Firma MBTech in München gemessen [100].
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Ein Merkmal des Prüfstandsaufbaus ist der offene Verdichterkreislauf. Die Bestimmung
des Volumenstroms erfolgt durch ein Heißfilm-Anemometer in der Ansaugstrecke. Druck-
und Temperaturmessstellen befinden sich vor und nach der Verdichterstufe. Die Rege-
lung des Betriebspunktes erfolgt mit Hilfe eines Drosselventils im Austrittsstrang sowie
der eingespritzten Kraftstoffmenge in der Brennkammer des Turbinenkreislaufes. Die
Messungen werden mit den folgenden Randbedingungen durchgeführt:
• Turbineneintrittstemperatur: 600 ◦C
• Verdichtereintrittstemperatur: 25 ◦C
• Öleintrittstemperatur: 90 ◦C
• Öleintrittsdruck: 3 bar
Die Stopfgrenze der Verdichterstufe wird durch eine vollständige Öffnung des Auslassven-
tils ermittelt. Zur Bestimmung der Pumpgrenze wird dieses Ventil immer weiter geschlos-
sen, bis sich eine periodische Oszillation des Verdichteraustrittsdruckes einstellt, die 5%
des Mittelwertes überschreitet. Zwischen diesen beiden Grenzen des stabilen Kennfeld-
bereiches werden für folgende Turboladerdrehzahlen, bzw. Umfangsmachzahlen jeweils
5-8 Messpunkte aufgezeichnet: Mu = [0, 53; 0, 8; 1, 06; 1, 2; 1, 33; 1, 4]. Bei hohen Druck-
verhältnissen kann es vorkommen, dass die maximale Verdichteraustrittstemperatur von
240 ◦C bei geringen Massenströmen erreicht wird. Aus Festigkeitsgründen wird in diesen
Fällen auf eine weitere Reduktion des Massenstroms verzichtet und auf dieser Drehzahl-
linie nicht bis zur Pumpgrenze fortgefahren. Eine Analyse der Messmittelfähigkeit ist in
Abschnitt 7 dokumentiert.
3.5.2 Aerodynamikmessung
Zur Bestimmung der statischen Druckverteilung werden insgesamt 24 Druckmessboh-
rungen am Radaustritt und im Diffusor angebracht, die durch Edelstahlkapillaren und
Nylonschläuche mit einem Mehrkanaldruckmesssystem [68] verbunden sind. Die in die-
sem Modul verbauten piezoresistiven Sensoren besitzen eine Temperaturkompensation
und eine Genauigkeit von ±2, 5 mbar bei einem Messbereich zwischen 0 und 5.25 bar.
Der Durchmesser der Wandbohrungen beträgt 1 mm, die Abweichung der Bohrungs-
normalen von der Flächenachse ist stets kleiner als 30◦ in Strömungsrichtung, auf eine
Gratfreiheit und den Verzicht auf Ausrundungen und Fasen wurde geachtet, sodass sys-
tematische Messfehler aufgrund der Geometrie der Druckmessbohrungen weitestgehend
ausgeschlossen werden können [59, S. 13] . Die Positionierung dieser Druckmessstellen
ist in Tabelle 3.7 dokumentiert. Der Start-Winkel gibt Auskunft über den Winkelver-
satz der sechs in Umfangsrichtung gleichmäßig verteilten Bohrungen in Abhängigkeit
der X-Achse. Die reduzierte Anzahl der verwendeten Messstellen in Tabelle 3.7 resul-
tiert aus beschädigten Klemmringverbindungen bei der Montage der Kapillaren während
des Aufbaus. Die Messungen werden am Heißgasprüfstand des Lehrstuhl Verbrennungs-
motoren der Technischen Universität Dresden durchgeführt. Dieser besitzt im Unter-
schied zu dem der Firma MBTech in München einen geschlossenen Verdichterkreislauf
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Tabelle 3.7: Positionierung der Druckmessstellen
Bezeichnung Position Anzahl Radius Start-Winkel
P2 Radaustritt 6 0, 049 m 55 ◦
P21 ca. 1/3 Diffusorlänge 4 0,06 m 60 ◦
P22 ca. 2/3 Diffusorlänge 6 0,074 m 10 ◦
P5 Diffusoraustritt 5 0,0815 m 70 ◦
[49]. Dadurch kann als zusätzliche Randbedingung ein konstanter Eintrittstotaldruck
von 1 bar realisiert werden. Die sonstigen Rahmenbedingungen bleiben unverändert. Die
Vorgehensweise zeichnet sich dadurch aus, dass im Zuge der Kennfeldvermessung die
Druckmessungen am Verdichterradaustritt und im Diffusor simultan zu den aufgezeich-
neten Betriebspunkten durchgeführt wird. Hierbei wird der gemessene Druck über einen
Zeitraum von 5 s mit einer Frequenz von 10 Hz aufgezeichnet und anschließend der alge-
braische Mittelwert gebildet.
3.5.3 Verkokungsanfälligkeit
Zur Überprüfung der Auswirkung von öligen Ablagerungen auf die Strömungseigenschaf-
ten unterschiedlicher Verdichtergeometrien wird im Rahmen dieser Arbeit ein Rafftest
am Heißgasprüfstand angewendet, basierend auf den Ergebnissen von Duwe [17]. In die-
ser Arbeit werden die Einflussgrößen auf das Verkokungsverhalten hinsichtlich des resul-
tierenden Wirkungsgradabfalls und der Oberflächencharakteristik untersucht. Anhand
der Erkenntnisse kann mit Hilfe eines vierstündigen Prüflaufs am Heißgasprüfstand in
der Verdichterstufe ein dem Fahrversuch mit offener Kurbelgehäuseentlüftung ähnliches
Schadensbild erzeugt werden. Hierzu wird unter folgenden Randbedingungen Ölnebel in
die Zuströmung vor dem Verdichtereintritt eingeleitet:
• T02 = 230◦C
• ΠV = 4,1
• Massenstrom des eingedüsten Öls: 4 g/h
Das Öl wird mit Hilfe eines Ölnebelgenerators auf eine Tröpfchengröße von 1µm zer-
stäubt. Es handelt sich hierbei um Altöl, das dem Fahrzeug bei einem Standard-Ölwechsel
(maximale Laufzeit 150.000 km) entnommen wurde. Es besitzt im Vergleich zu einem
nicht gealterten Öl einen erhöhten Rußgehalt sowie nach einer Erhitzung auf über 180◦
eine deutlich gesteigerte Oxidation und Viskosität.
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3.6 Motorprüfstand
3.6.1 Aufbau
Die Beurteilung der Verdichtervariabilitäten am schweren Nutzfahrzeugmotor OM471
erfolgt an einem Vollmotorenprüfstand der Daimler AG am Standort Esslingen-Brühl.
Folgende Software wird für die Messdatenerfassung sowie zur Prüfstands- und Motoren-
regelung eingesetzt:
• PumaOpen V.1.3.2 (AVL) - Prüfstandsregelung und Messdatenerfassung
• MARC V5 (AFT) - Messdatenerfassung und Steuergeräteparametrierung
• Indicom 1.66 (AVL) - Indizierdatenerfassung
Gebremst wird der Motor von einem Dynanometer 1SH8354 der Firma Siemens mit einer
maximalen Leistung von 691 kW [13]. Bei Messungen zur Bewertung des Kraftstoffver-
brauchs ist die Abgasnachbehandlungsanlage der Serienkonfiguration angeschlossen. Bei
sonstigen Versuchen wird über eine Konstantdrossel der Abgasgegendruck im Nenn-
punkt auf das Niveau der Abgasanlage eingestellt. Der Vollmotorenprüfstand ist mit
einer Hochdruckindizierung versehen. Prüfstandsaufbau, Positionierung der Messstellen
und Datenverarbeitung sind in [16] dokumentiert. Folgende Mess- und Berechnungsgrö-
ßen werden zur Bewertung der variablen Verdichter am Vollmotorenprüfstand verwendet:
• BSFC: Der spezifische Kraftstoffverbrauch ergibt sich aus dem Quotienten des
gemessenen Kraftstoffdurchflusses pro Stunde und der abgegebenen mechanischen
Leistung.
• λ: In die Bestimmung des Verbrennungsluftverhältnisses gehen die Messgrößen
Luftmasse und Kraftstoffdurchfluss ein sowie der theoretische Wert der notwendi-
gen stöchiometrischen Luftmasse.
• NOx: Die Stickoxidemissionen werden vor und nach der AGN-Box gemessen. Die
Beurteilung der Aufladesysteme erfolgt anhand der Rohemissionen im Abgas nach
der Turbine. Die Angabe erfolgt als Gramm pro Kilowattstunde abgegebener Mo-
torleistung.
• EGR: Dieser Wert gibt Aufschluss über die rückgeführte AGR-Menge und bildet
sich aus dem Verhältnis zwischen den gemessenen CO2 Werten im Saugrohr und
nach der Turbine.
• pme: Der effektive Mitteldruck ergibt sich direkt aus dem abgegebenen Drehmo-
ment sowie den vier Arbeitsspielen und dem Hubvolumen von 12, 809 Litern.
• pmax: Der Spitzendruck wird arithmetisch über alle sechs Zylinder gemittelt.
• pmil: Der mittlere indizierte Ladungswechseldruck ergibt sich aus der Hochdruck-
indizierung.
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• SZ: Die Entnahmestelle des Abgases für die Schwärzungszahl als Maß für die Ruße-
missionen befindet sich nach der Turbine und vor der AGN-Box.
• T03: Zur Beurteilung der Turbineneintrittstemperatur werden die gemessenen Tem-
peraturen in beiden Abgassträngen arithmetisch gemittelt.
Im Rahmen der Auswertung der Messungen am Vollmotorenprüfstand wird bei vielen
Größen die Änderung im Vergleich zum Basis-Serienverdichter angegeben. Das Formel-
zeichen des Quotienten wird hierbei mit Hilfe eines Asterisks gekennzeichnet:
X∗i =
Xi
XBasis
− 1. (3.29)
Wirkungsgrad und Totaldruckverhältnis der Turbine (ηT ,ΠT ) und des Verdichters (ηV ,ΠV )
werden analog zum Heißgasprüfstand berechnet. Aufgrund der Temperatureinflüsse so-
wie einer unterschiedlichen Verohrrung ist davon auszugehen, dass die Ergebnisse nicht
direkt vergleichbar sind. Unterschiede der Druckverhältnisse werden als Quotient analog
zu Gleichung 3.29 dargestellt, während bei den Wirkungsgraden Differenzen verwendet
werden:
∆ηi = ηi − ηBasis. (3.30)
Ist der Bezug zum Grenzwert der jeweiligen Größe von Belang, wird dieser Zusammen-
hang über einen doppelten Asterisk zum Ausdruck gebracht:
X∗∗i =
Xi
Xmax
≤ 1. (3.31)
3.6.2 Randbedingungen
Stationäre Lastpunkte
Die Untersuchung stationärer Lastpunkte erfolgt in zwei Schritten: Zunächst werden
die Betriebspunkte entlang der Volllastlinie und Lastschnitte einzelner Drehzahlen mit
einem unveränderten Datensatz im Vergleich zur Basiskonfiguration angefahren. Dabei
wird durch Variation der Einspritzmenge ein unverändertes Drehmoment eingestellt,
sodass Veränderungen des Kraftstoffverbrauchs bei identischen Lastpunkten beurteilt
werden können. Im zweiten Schritt erfolgt zusätzlich eine Regelung auf die Stickoxid-
Rohemissionen, wie sie mit dem Basis-Turbolader erreicht werden. Dies geschieht durch
Anpassung der AGR-Rate mit Hilfe des entsprechenden Stellers. Die Reduktion der
NOx-Emissionen durch eine Erhöhung der AGR-Rate bedeutet sowohl einen verminder-
ten Ladedruck aufgrund des geringeren Durchsatzes über die Turbine als auch erhöhte
Verluste bei der Verbrennung. Aus diesem Grund wäre eine Anpassung der Turbinengeo-
metrie vorzuziehen, um bei unveränderten Abgasemissionen Rückschlüsse auf die Ände-
rung des Kraftstoffverbrauchs ziehen zu können. Eine solche Vorgehensweise ist jedoch
durch einen sehr hohen Aufwand gekennzeichnet, weshalb im Rahmen dieser Arbeit eine
minimale und maximale Abschätzung der Änderung des Kraftstoffverbrauchs durch eine
unveränderte bzw. angepasste Stellung der AGR-Klappe durchgeführt wird.
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Bremsbetrieb
Für die Beurteilung der Bremsleistung eines variablen Verdichters wird zunächst unter
Verwendung des Datensatzes des OM471 in der Serienkonfiguration das Bremsmoment
für Motordrehzahlen bis 2500 rpm ausgewertet. Hierbei werden die Bremsnocken aller
6 Zylinder aktiviert. Die automatische Regelung des AGR-Stellers sorgt dafür, dass in
diesem Fall keine Grenzwerte überschritten werden. Es existieren Beschränkungen für
die maximale Turboladerdrehzahl NATL, den maximalen mittleren Druck an den Aus-
lassventilen der drei Zylinder, die für die AGR-Förderung zuständig sind, p06 (siehe
Abbildung 2.1), sowie die maximale, mittlere Druckdifferenz über diese Auslassventile
∆p06−02 beim BGR. Zur detaillierten Betrachtung werden im Nachgang bei einzelnen
Betriebspunkten die Stellungen der AGR-Klappe variiert, um Einflüsse der veränderten
rückgeführten Gasmenge zu analysieren.
Low-End-Torque
Die Fähigkeit zur Steigerung des Drehmomentes im unteren Drehzahlbereich wird be-
wertet, indem bei Drehzahlen von 700−900 rpm die Einspritzmenge so weit erhöht wird,
bis Pumpstöße des Verdichters auftreten, Beschränkungen bezüglich der Turboladerdreh-
zahl NATL, der Schwärzungszahl SZ, des Spitzendrucks pmax, der gemittelten Turbinen-
eintrittstemperatur T03 oder der höchstmöglichen Einspritzmenge m˙b erreicht werden.
Darüber hinaus existiert eine Limitierung der Stickoxidemissionen. Diese dürfen nicht
über den maximalen Wert hinausgehen, den das Abgasnachbehandlungssystem durch
Harnstoff-Einspritzung reduzieren kann. Diese Untersuchungsmethodik wird sowohl für
die unbeschaufelte Basisvariante angewendet als auch für die variablen Verdichter. Aus
der Differenz der erreichbaren Mitteldrucksteigerung in Verbindung mit den Ergebnissen
aus der Untersuchung zur dynamischen Pumpstabilität lassen sich schließlich Aussagen
über die Fähigkeit zur Verbesserung des Low-End-Torques ableiten.
Transientverhalten
Lastsprung Während eines Lastsprungs wird die Einspritzmenge aus dem Leerlauf her-
aus bei konstanter Motordrehzahl auf den Volllastwert der Basiskonfiguration erhöht.
Aus dem Verlauf des resultierenden Drehmomentes über der Zeit ergibt sich durch Aus-
wertung der Zeitdauer bis 90% des Drehmomentzielwertes erreicht werden (T90[s]) eine
Aussage über das Ansprechverhalten bei Lastaufschaltung. Dieser Test wird für mehrere
Motordrehzahlen durchgeführt.
Lastabwurf Bei der vorliegenden Basiskonfiguration herrschen die kritischsten Bedin-
gungen bezüglich eines instabilen Betriebes der Radialverdichterstufe im Fahrbetrieb
bei niedrigen Motordrehzahlen (N < 1000 rpm), maximaler Last, reduziertem Umge-
bungsdruck (Höhenbetrieb), hohem Schlupf bei niedrigen Fahrzeuggeschwindigkeiten
und einem verspannten Antriebsstrang (vgl. Unterabschnitt 2.3.3). Wird nun ein Schalt-
vorgang durch Lastabwurf eingeleitet, kann der Verdichter durch die schlagartige Re-
duktion der Motordrehzahl bei unzureichender Pumpreserve instabile Betriebspunkte
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annehmen. Diese Bedingungen können am Motorprüfstand nur unter großem Aufwand
exakt simuliert werden. Stiller [84] entwickelte für mittelschwere Nutzfahrzeugmotoren
einen Testlauf am Motorprüfstand mit dem Ziel, den beschriebenen Pumpmechanismus
vereinfacht nachzustellen. Hierbei wird die Ansprechzeit des Dynanometers ausgenutzt,
um einen kurzzeitigen Abfall der Motordrehzahl mit hohem Gradienten bei schneller Re-
duktion der Einspritzmenge zu erzielen. Bei einer Drehzahl von 900 rpm können somit
instabile Verdichterbetriebspunkte im transienten Motorbetrieb erreicht werden.
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Abbildung 3.11: Pumpstoß am Vollmotorenprüfstand währen des synthetischen
Pumptests
In Abbildung 3.11 ist der Pumpstoß anhand steigender Verdichtereintrittstemperatur zu
erkennen. Da dieser Test die reellen Bedingungen im Fahrzeug nicht exakt widerspie-
gelt, sollen lediglich Relativaussagen zur dynamischen Pumpstabilität im Vergleich zum
Basisverdichter getroffen werden. Zu diesem Zweck werden Lastabwürfe bei maximalem
Drehmoment für die Drehzahlen 500 − 1100rpm durchgeführt. Über den Vergleich der
Häufigkeit der auftretenden Pumpstöße kann im Zusammenspiel mit der am Heißgas-
prüfstand identifizierten Lage der Pumpgrenze eine Aussage über die Pumpstabilität der
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variablen Verdichterstufen getroffen werden.
3.6.3 Akustikmessung
Zur Messung der Geräuschemissionen verschiedener Verdichtergeometrien werden am
Vollmotorenprüfstand zwei Mikrophone der Firma Brüel & Kjaer mit der Bezeichnung
4190 eingesetzt. Sie besitzen eine Bandbreite von 6, 3 kHz − 20 kHz und einen Messbe-
reich zwischen 14, 6 − 146 dB mit einer Auflösung von 50mV/Pa. Die Verarbeitung der
Daten erfolgt mit Hilfe der Software LabShop. Die Mikrophone werden auf einer Hö-
he von 1, 18 m mit Abständen von 0.3 m und 1 m platziert und befinden sich in der
Flucht der verdichterseitigen Spannschelle. Die Bewertung erfolgt anhand des Schall-
druckpegels entlang eines Drehzahlhochlaufs von 500−2200 rpm unter Volllast bei einer
maximalen Leistung von 390 kW, die bei 1600 rpm erreicht wird. Während für die Aus-
wertung des Gesamt-Schalldruckpegels der gesamte Messbereich des turboladernahen
Mikrophons Anwendung findet, wird für die Charakterisierung der 1., 7. (Schaufelzahl
am Radeintritt) und 14. (Schaufelzahl am Radaustritt) Ordnung der Turboladerdrehzahl
der Frequenzbereich des entfernten Mikrophons entsprechend beschränkt.
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4.1 Validierung
4.1.1 Strömungszustand am Verdichterradaustritt
Für die Entwicklung des eindimensionalen Strömungsmodells in Unterabschnitt 3.4.1
wird die Annahme getroffen, dass sich der Strömungszustand am Verdichterradaustritt
bei Verwendung einer Nachleitbeschaufelung nicht ändert. Um diese Prämisse zu über-
prüfen, wird die spezifische Schaufelarbeit ws für verschiedene beschaufelte Diffusorgeo-
metrien und den unbeschaufelten Basisverdichter ausgewertet.
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Abbildung 4.1: Vergleich von Totaldruckverhältnis (a) und spezifischer Schaufelleistung
(b) für mehrere Diffusoren bei Mu = 1,33
In Abbildung 4.1 zeigt sich, dass die spezifische Schaufelleistung entlang der Kennli-
nie bei Mu = 1,33 für alle Diffusorgeometrien annähernd konstant ist. Dies bedeutet,
unter der Annahme unveränderter tangentialer Anströmung cθ,1, dass die unterschiedli-
chen Totaldruckverhältnisse nicht auf einen veränderten Arbeitsumsatz im Verdichterrad
und somit auf eine veränderte Verdichterradabströmung cθ,2 zurückzuführen sind. Die
Auswertung bei Mu = 1,33 gründet auf der Relevanz dieser Umfangsgeschwindigkeit
bezüglich der in Abschnitt 2.3 vorgestellten Auslegungspunkte sowie auf der Übertrag-
barkeit der Ergebnisse auf die umliegenden Kennfeldbereiche. So kann auch bei weiteren
Umfangsgeschwindigkeiten keine Rückwirkung festgestellt werden (vgl. Abbildung 7.1).
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Abbildung 4.2: Statischer Druck am Radaustritt für mehrere Diffusoren bei Mu = 1,33
Folglich ist als Ursache für die variierenden Totaldruckverhältnisse einzig der sich unter-
scheidende Stufenwirkungsgrad festzustellen. Diese Aussage kann durch eine Untersu-
chung des statischen Druckes am Radaustritt präzisiert werden und deckt sich mit den
Ergebnissen der Untersuchung von Jiao [45]. Hierzu sind in Abbildung 4.2 die gemittelten
statischen Drücke am Radaustritt für verschiedene Diffusorgeometrien bei Mu = 1,33
dargestellt. Es ist ersichtlich, dass der Druck am Verdichterradaustritt, bis auf sehr ge-
ringe Massenströme in der Nähe der Pumpgrenze, keine Abhängigkeit des verwendeten
Diffusors aufweist. In Verbindung mit den Erkenntnissen aus der Untersuchung der spe-
zifischen Schaufelleistung bedeutete dies, dass der Wirkungsgrad des Verdichterrades
durch eine veränderte Diffusorgeometrie keine Änderung erfährt und der Einfluss der
Diffusorgeometrie auf das Totaldruckverhältnis einzig auf einen veränderten Diffusor-
und Volutenwirkungsgrad zurückzuführen ist. Die Vorgehensweise der Verwendung eines
für alle Diffusorgeometrien konstanten Strömungszustandes am Verdichterradaustritt für
die eindimensionale Strömungsberechnung in Diffusor und Volute kann somit als gültig
erachtet werden.
Die Unterschiede des gemittelten statischen Druckes am Radaustritt bei Massenströmen
in der Nähe der Pumpgrenze müssen nicht zwangsläufig auf eine Interaktion zwischen
Diffusor und Laufrad und somit auf einen veränderten Wirkungsgrad der Verdichter-
raddurchströmung hindeuten. In diesem pumpnahen Massenstrombereich herrscht am
Radaustritt eine sehr inhomogene Druckverteilung. Diese Ungleichverteilung über dem
58
4.1 Validierung
Umfang, in Verbindung mit der Anzahl von nur 6 über den Umfang verteilten Messstel-
len, kann eine Ursache für die Abweichung der gemittelten Drücke sein.
4.1.2 Simulation der Verdichterstufe mit unbeschaufeltem Diffusor
Die Ergebnisse der ein- und dreidimensionalen Strömungssimulation werden zunächst
mit den am Heißgasprüfstand erhobenen integralen Kenndaten des isentropen Verdich-
terwirkungsgrades und Totaldruckverhältnisses verglichen. Die Validierung erfolgt auf
Basis der Umfangsmachzahl von 1, 2, da diese für die thermodynamische Auslegung des
Aufladesystems amMotor die höchste Relevanz besitzt. In Abbildung 4.3 ist zu erkennen,
dass die Simulationsmodelle den Wirkungsgrad leicht überschätzen, die Charakteristik
jedoch sehr genau nachbilden. Das Totaldruckverhältnis sowie den maximalen Massen-
strom, sagen beide Berechnungsmethoden sehr gut vorher. Die Pumpgrenze kann mit
keiner Modellierung exakt nachgerechnet werden. Bei der eindimensionalen Strömungs-
berechnung wird der kleinste Massenstrom anhand des Prüfstandsergebnisses festgelegt.
In der dreidimensionalen Fluidsimulation definiert die Lösung mit geringstem Massen-
strom und zugleich vollständiger Konvergenz die Pumpgrenze. Wie in Abbildung 4.3 (a)
zu sehen, sagt die 3D-CFD einen zu großen Massenstrom am linken Ende der Kennlinie
voraus.
Eine Auswertung des Druckverlaufs im Diffusor gibt Aufschluss darüber, ob neben dem
Stufenverhalten, wie im vorigen Abschnitt bewiesen, auch über die Aerodynamik der
einzelnen Strömungsabschnitte belastbare Aussagen getroffen werden können. Für den
Vergleich zwischen dem Experiment und den Strömungsmodellen werden Strömungs-
zustände für 2 Betriebspunkte auf den Radien der Druckmessstellen (siehe Unterab-
schnitt 3.5.2) im Diffusor und zusätzlich am Verdichteraustritt ausgewertet. Aus Dar-
stellungsgründen wird für diese Messstelle eine Radius von 0,1m angenommen.
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Abbildung 4.3: Vergleich von Verdichterwirkungsgrad (a) und Totaldruckverhältnis (b)
der Prüfstandsergebnisse mit den Simulationsmodellen
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Abbildung 4.4: Vergleich der Druckverläufe in Diffusor und Volute bei (a) m˙ = 0, 27 kg/s
und (b) m˙ = 0, 36 kg/s bei Mu = 1,33
Der Vergleich der gemessenen und simulierten Druckverläufe in Abbildung 4.4 zeigt,
dass die Aufteilung des Druckverlustes über die dem Verdichterrad nachfolgenden Strö-
mungsabschnitte mit beiden Modellierungmethoden hinreichend genau abgebildet wer-
den kann. Hierbei sind bei hohen Massenströmen größere Abweichungen der 3D-CFD
im Vergleich zur 1D-CFD zu erkennen.
4.1.3 Simulation der Verdichterstufe mit beschaufeltem Diffusor
Bestimmung der empirischen Faktoren
Mit Hilfe des evolutionären Algorithmus erfolgt eine Anpassung der empirischen Fakto-
ren des eindimensionalen Strömungsmodells. Das Ziel ist eine minimale Differenz zwi-
schen den Ergebnissen aus Versuch und Simulation. Die Methodik und Zusammenset-
zung der Kostenfunktion C ist in Abschnitt 3.4.1 beschrieben. Die Startwerte der Opti-
mierung stammen von Aungier [1].
Abbildung 4.5 (a) zeigt den zeitlichen Verlauf der Kostenfunktion. Während innerhalb
der ersten Interationen die größten Verbesserungen erzielt werden, ist im späteren Ver-
lauf nur noch eine geringfügige Reduktion der Kostenfunktion zu beobachten. Aufgrund
des konvergenten Verhaltens wurde die Optimierung nach 162 Stunden beendet. Die
Anteile der Kostenfunktionen aller vermessenen Geometrien für den Originaldatensatz
nach Aungier und den optimierten Datensatz sind in Diagramm (b) zu sehen. Für die
meisten Geometrien herrscht nach der Optimierung der empirischen Faktoren eine besse-
re Übereinstimmung mit dem Experiment. Lediglich für die Geometrien VD5,VD9 und
VD10 erzielt der Datensatz nach Aungier eine geringfügig kleinere Kostenfunktion.
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Abbildung 4.5: (a) Verlauf der Kostenfunktion über Rechendauer und (b) Kostenfunk-
tionen der einzlnen Geometrien für verschiedene Datensätze
Validierung der Strömungsmodells
Durch die große Anzahl am Heißgasprüfstand vermessener Geometrien, kann die Über-
einstimmung der Simulation mit dem Experiment über einen großen Parameterbereich
hinweg untersucht werden. Hierbei fällt auf, dass eine Korrelation zwischen Vorhersagege-
nauigkeit und engstem Querschnitt des Nachleitgitters existiert. Dieser Zusammenhang
ist in Abbildung 4.6 (a) dargestellt. Im Bereich 0,325 ≤ fAth ≤ 0,575 liefert das Simula-
tionsmodell belastbare Ergebnisse mit einer Kostenfunktion Cq ≤ 0,06. Außerhalb dieser
Grenzen steigt der Fehler stark an, sodass in diesem Parameterraum keine Aussage über
das Verhalten der Verdichterstufe mit Nachleitgitter getroffen werden kann.
Zur Veranschaulichung des Fehlers durch die 1D-CFD ist in Abbildung 4.6 (b) exem-
plarisch die Wirkungsgradkennlinie des in Abbildung 4.6 (a) markierten Nachleitgitters
VD11 dargestellt. Die Simulation dieser Geometrie weist den größten Fehler im Wer-
tebereich 0,325 ≤ fAth ≤ 0,575 auf. Der maximale Massenstrom sowie der maximale
Wirkungsgrad der Simulation decken sich sehr gut mit den Ergebnissen des Heißgas-
prüfstandes. Bei geringen Massenströmen ist der Wirkungsgrad der Simulation zu hoch.
Mögliche Gründe hierfür sind transiente Effekte und dreidimensionale Strömungsablö-
sungen, die mit der eindimensionalen, stationären Modellierungsmethodik nicht aufgelöst
werden können.
4.2 Verlustanalyse Basisverdichter
In diesem Abschnitt werden die aerodynamischen Größen sowie die Strömungsgebiete
analysiert und lokalisiert, die mit Hilfe der Variabilität manipuliert werden sollen, um
eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs zu erzielen.
Zunächst werden anhand der Lastkollektivauswertung die Ergebnisse der Häufigkeits-
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Abbildung 4.6: (a) Wert der Kostenfunktion über Halsquerschnitts-Faktor und (b) ge-
messene und simulierte Wirkungsgradkennlinie von VD11
verteilung des Kraftstoffverbrauchs im Motor- und Verdichterkennfeld dargestellt. Die
sich hieraus ergebenden relevanten Betriebspunkte werden in einem zweiten Schritt mit
Hilfe von ein- und dreidimensionalen Strömungslösern nachgerechnet. Das ermöglicht
neben einer abschnittsweisen Verlustaufteilung der gesamten Verdichterstufe ebenso die
Auswertung der lokalen Entropieproduktion und erlaubt somit Rückschlüsse auf die zu-
grunde liegenden Verlustmechanismen.
4.2.1 Auswertung der Lastkollektive
Der OM471 wird hauptsächlich im schweren Fernverkehr eingesetzt. Eine kundenrelevan-
te Vergleichsstrecke stellt hierfür die Route Stuttgart-Hamburg-Stuttgart (S-HH-S) dar.
Die Anwendung des Kerndichteschätzers auf die Häufigkeitsverteilung des Kraftstoff-
verbrauchs als Ergebnis der Fahrleistungsberechnung ist in Abbildung 4.7 dargestellt.
Deutlich zu erkennen ist die Marschdrehzahl bei 1200 rpm mit einem ausgeprägten Ver-
brauchsanteil in Nähe der Volllast, resultierend aus dem anspruchsvollen Höhenprofil der
Strecke (vgl. Abbildung 3.2). Für eine Senkung des Kraftstoffverbrauchs auf der Ver-
gleichsstrecke muss der Fokus einer Wirkungsgradsteigerung des Verdichters in diesem
Betriebsbereich liegen. Zur Identifikation der entsprechenden Verdichterbetriebspunkte,
wird die Dichtefunktion mit Hilfe einer Koordinatentransformation in das Verdichter-
kennfeld übertragen. In Abb. Abbildung 4.8 wird deutlich, dass nahezu der gesamte
Krafstoffverbrauch in der linken Kennfeldhälfte zwischen Pumpgrenze und Optimalpa-
rabel stattfindet. Ein Schwerpunkt ist bei Totaldruckverhältnissen zwischen 3 und 3, 75
zu erkennen. Dieser Bereich entspricht dem Gebiet in der Nähe der Volllast bei einer
Motordrehzahl von 1200 rpm.
Die Lastkollektivauswertung wird ebenso für den Einsatz des Motors im schweren Vertei-
lerverkehr durchgeführt (vgl. Abbildung 7.2, Abbildung 7.3). Statt der charakteristischen
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Abbildung 4.7: Dichtefunktion des Kraftstoffverbrauchs (S-HH-S) im Motorkennfeld
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Abbildung 4.8: Dichtefunktion des Kraftstoffverbrauchs (S-HH-S) im Verdichterkennfeld
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Verteilung in Form eines „T’s“im Motorkennfeld, sind die mittelhohen Werte der Dich-
tefunktion des Kraftstoffverbrauchs auf einem großflächigeren Betriebsbereich zu finden.
Neben dem bekannten Maximum bei maximalen Mitteldrücken sind hier weitere lokale
Höchstwerte bei mittleren und niedrigen Lasten sowie entlang der Volllast bei sehr ho-
hen Drehzahlen zu sehen. Diese Aufteilung gründet auf der hohen Anzahl der Stopps
im Verteilverkehr mit anschließender Beschleunigung auf vorwiegend geraden Strecken.
Trotz dieser sich vom Fernverkehr deutlich unterscheidenden Charakteristik im Motor-
kennfeld ist das Resultat der Auswertung im Verdichterkennfeld sehr ähnlich: Nahezu
der gesamte, verbrauchsrelevante Betriebsbereich befindet sich in der linken Kennfeld-
hälfte mit einem ausgewiesenen Maximum entlang der Vollast-Schlucklinie bei hohen
Totaldruckverhältnissen.
Um eine Reduktion des Kraftstoffverbrauchs auf der Vergleichsstrecke zu erzielen, muss
der Aufladewirkungsgrad in den in diesem Abschnitt identifizierten, relevanten Betrieb-
spunkten verbessert werden. Auf diese Weise kann bei unverändertem Turbinendrucker-
hältnis der Ladedruck erhöht werden oder das Druckniveau über die Turbine abgesenkt
werden, um einen unveränderten Ladedruck zu erhalten. Je nach Auslegung führt dies
zu einer verbesserten Verbrennung über ein gesteigertes Luftverhältnis oder einer Re-
duktion der Ladungswechselverluste1. Der Aufladewirkungsgrad ist das Produkt aus me-
chanischem Turbinenwirkungsgrad ηT und isentropem Verdichterwirkungsgrad ηV .
4.2.2 Aerodynamische Verlustanalyse
Um eine Steigerung des Verdichterwirkungsgrades zu erzielen, müssen die aerodynami-
schen Strömungsverluste reduziert werden. Zur Identifikation der Verlustmechanismen
werden in einem ersten Schritt die Komponentenwirkungsgrade der Verdichterstufe aus-
gewertet. Mit Hilfe des 1D-Strömungsmodells werden die Betriebspunkte der Drehzahl-
linie bei Mu = 1,33 nachgerechnet. Als Auswertegrößen sind die Wirkungsgrade der
Strömungsabschnitte in Abbildung 4.9 dargestellt. Während der Wirkungsgrad der Vo-
lute in Richtung kleinerer Massenströme nahezu konstant bleibt, steigen die Verluste im
Bereich des Diffusors und des Verdichterrades stark an. Aus der Multiplikation der Teil-
wirkungsgrade ergibt sich die bekannte Charakteristik des Gesamtwirkungsgrades der
Verdichterstufe. Die aerodynamischen Gründe für die Verluste bei geringen Massenströ-
men sind anhand dieser Auswertung noch nicht zu identifizieren. Für die Detailanalyse
werden 3D-Strömungssimulationen verwendet, die eine zellspezifische Auswertung der
lokalen Verlustleistung ermöglichen.
In Abbildung 4.10 dargestellt sind die Zellwerte der Dissipationsenergie für einen Be-
triebspunkt im Bereich zwischen maximalem Wirkungsgrad und Pumpgrenze (m˙ =
0, 27 kg/s) und für den Betriebspunkt im Wirkungsgradoptimum (m˙ = 0, 36 kg/s). Die
Schnitte durch den Lösungsraum bei x = 0 = const. mit y > 0 repräsentieren qualitativ
die Verlustaufteilung über den gesamten Umfang. Aus dem Vergleich der Strömungslö-
1Knafl et. al [48] beziffern das Verhältnis zwischen verbessertem Aufladewirkungsgrad und reduzier-
tem spezifischen Kraftstoffverbrauch auf 1/10 für mittelschnelllaufende Gasmotoren bei konstanten
Randbedingungen (Luftverhältnis, Verdichtungsverhältnis, Wärmeverluste)
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Abbildung 4.9: Komponentenwirkungsgrade der Verdichterstufe aus dem 1D-
Strömungsmodell bei Mu = 1,33
sungen lassen sich Aussagen über Ort und Ursprung der steigenden Verluste bei geringen
Massenströmen treffen.
Einlauf: Bei niedrigen Durchsätzen trifft das im KSM-Kanal rezirkulierende Fluid nach
der Austrittsöffnung auf die axiale Anströmung der Frischluft. Aus dem Temperaturun-
terschied und vor allem der Differenz der Strömungsgeschwindigkeiten und Strömungs-
richtungen entsteht Entropie aufgrund von Mischungsverlusten.
Schaufelvorderkante: Die erhöhte Verlustleistung bei m˙ = 270 gps ist sowohl auf eine
Fehlanströmung als auch den erhöhten Turbulenzgrad aufgrund des im Einlauf einge-
brachten KSM-Massenstroms zurückzuführen. Ein Unterschied zum Betriebspunkt im
Wirkungsgradoptimum ist sichtbar, die Anzahl betroffener Zellen jedoch sehr gering.
Eintrittsöffnung KSM-Kanal: Bei Massenströmen in der Nähe der Pumpgrenze kann
die Grenzschicht dem positiven Druckgradient nach der Eintrittsöffnung des KSM-Kanals
an der Gehäuseseite nicht standhalten. Es kommt folglich zu einer Strömungsablösung,
bzw. Strömungsumkehr. Das abgelöste Fluid trifft vor dem Eintritt in den KSM-Kanal
frontal auf in meridionalrichtung positiv strömendes Fluid. Die sehr hohen Geschwindig-
keitsdifferenzen resultieren in hohen lokalen Verlustleistungen. Ein Versperren des KSM-
Kanals kann den maximalen Wirkungsgrad steigern, führt jedoch zur Rückströmung bis
in den Einlaufbereich bei geringen Massenströmen und somit zu Wirkungsgradverlusten
und einer Verschlechterung der Pumpgrenze [77].
Diffusor: Durch die Rückwärtskrümmung der Laufschaufeln an der Hinterkante steigt
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(a) aus [102] (b)
Abbildung 4.10: Lokale Verlustleistung (a) bei m˙ref = 270 gps, (b) bei m˙ref = 360 gps
und jeweils Mu = 1,33
die tangentiale Strömungskomponente in Richtung niedriger Massenströme. Dies sorgt
zum einen für einen negativen Gradienten der Druckkennlinie und somit für mehr Sys-
temstabilität bzgl. der Pumpneigung, jedoch bedeutet dies auch, dass die absolute Strö-
mungsgeschwindigkeit am Radaustritt nicht in gleichem Maße sinkt, wie der Massen-
strom [102]. Der zurückgelegte Weg der Fluidpartikel steigt im Diffusor durch die hohe
Tangentialkomponente, was in Verbindung mit der hohen Strömungsgeschwindigkeit zu
den in Abbildung 4.10 (a) dargestellten Verlustgebieten beim Eintritt und dem Durch-
strömen des Diffusors führt.
Volute: Während der Betrag der Verluste in beiden Betriebspunkten fast unverändert
ist, unterschiedet sich die Charakteristik der Strömung. Im Auslegungspunkt ist der
Drehimpuls des Fluids beim Eintritt in die Volute identisch mit dem des Austrittsstut-
zens. Verluste entstehen hauptsächlich durch Wandreibung und durch die verlorengehen-
de Energie der radialen Geschwindigkeitskomponente. Bei niedrigen Massenströmen in
Richtung der Pumpgrenze ist durch die vergleichsweise hohe Tangentialkomponente der
Strömung im Diffusor der Drall beim Eintritt in die Volute höher als beim Austritt. Dies
führt zu einem positiven Druckgradienten in Strömungsrichtung. Die durch den langen
Strömungsweg im Diffusor geschwächte Grenzschicht kann diesem nicht folgen und löst
ab.
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Als Ergebnis der Verlustanalyse anhand von ein- und dreidimensionalen Strömungsbe-
rechnungen ist festzuhalten, dass eine gehäuseseitige Strömungsablösung im Bereich des
Verdichterrades sowie hohe Tangentialgeschwindigkeiten im Diffusor ausschlaggebend für
die Reduktion des Wirkungsgrades in der linken Kennfeldhälfte sind. Eine Anpassung
des Strömungskanals zur Vermeidung hoher, positiver Druckgradienten im Auslassbe-
reich des Laufrades ist aufgrund der Rotationsbewegung nur schwer umzusetzen. Aus
der Literatur ist zu entnehmen, dass eine Änderung des Anströmwinkels durch eine
variable Vorleitbeschaufelung kein signifikantes Potential zu Wirkungsgradverbesserung
aufweist (vgl. Abschnitt 1.2). Anders hingegen im Fall der veränderlichen Nachleitbe-
schaufelung. Entsprechende Forschungsarbeiten berichten von einer signifikanten Erhö-
hung des Stufenwirkungsgrades bei geringen Massenströmen und hohen Druckverhältnis-
sen [55, 89, 60]. Eine Analyse der Strömungsmechanik im unbeschaufelten Diffusor soll
im folgenden Ausschluss darüber geben, ob bei der Basis-Verdichterstufe mit ähnlichen
Verbesserungen zu rechnen ist.
4.2.3 Strömungsmechanik im Diffusor
Die primäre Funktion des Diffusors ist eine Verzögerung des im Laufrad beschleunig-
ten Fluids bei kleinstmöglichen Totaldruckverlusten. Als Kennwerte für den Strömungs-
abschnitt dienen der Druckrückgewinnungsfaktor cp und der Verlustkoeffizient K2−5,
dargestellt in Abbildung 4.11. Die Größen setzen sich zusammen aus den gemessenen,
statischen Drücken am Diffusoraustritt p5, dem anhand des Druckes im Diffusorein-
lauf berechneten Laufradaustrittsdruck p2 und den mit Hilfe des eindimensionalen Strö-
mungslösers berechneten pt,2 sowie pt,5.
In Abbildung 4.11 ist ersichtlich, dass mit sinkenden Massenströmen entlang der Kenn-
linie bei Mu = 1,33 die Strömungsverluste im Diffusor steigen und der Druckrückge-
winn abnimmt. Während sich die erhöhten Totaldruckverluste direkt in einem reduzier-
ten Stufenwirkungsgrad niederschlagen, bewirkt der niedrige cp-Wert einen Anstieg der
Eintrittsgeschwindigkeit in die Volute und resultiert somit in erhöhten Verlusten des
nachfolgenden Strömungsabschnitts. Eckert findet anhand der Bewegungsgleichung des
Fluidpartikels und einem Momentengleichgewicht folgende Näherung für den Verlust der
Förderhöhe in einem parallelwandigen, unbeschaufelten Diffusor [18, S. 338]:
∆Hf =
λf
4 g b cos(α2+α52 )
∫ r5
r2
c2δr. (4.1)
λf ist hierbei eine empirisch bestimmte, dimensionslose Widerstandszahl [18, S. 120].
Unter der Annahme, dass das Moment aufgrund der Fluidreibung zu vernachlässigbaren
Änderungen des Strömungswinkels α führt, kann bei Nichtbeachtung des Pinches der
Totaldruckverlust im Diffusor folgendermaßen abgeschätzt werden:
∆pt ≈ λf4 b cos(α2)
∫ r5
r2
ρc2δr. (4.2)
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Abbildung 4.11: Druckrückgewinnungskoeffizient und Verlustfaktor des unbeschaufelten
Diffusors
Somit kann der Verlauf des Totaldruckverlustes in Abbildung 4.11 auf die Abhängigkeit
vom Strömungswinkel beim Eintritt in den Diffusor zurückgeführt werden. Ausschlagge-
bend hierfür ist der Reibungsweg des Gasteilchens auf seiner annähernd logarithmischen
Bahn durch den Diffusor:
l = δr
cos(α) . (4.3)
Bei gegebenem Verdichterradabströmwinkel α2 über den Betriebspunkt und die Geome-
trie des Laufradaustritts können die Strömungsverluste im Diffusor folglich durch ein
Verkürzung das Partikelweges mittels einer Reduktion des Austrittsradius r5 verringert
werden. Dies hätte jedoch negative Folgen auf den Druckaufbau und würde somit zu
höheren Strömungsverlusten in der Volute führen. Ein Anheben der Diffusorbreite b re-
duziert die Totaldruckverluste in Gleichung 4.2, resultiert jedoch über die Kontinuitäts-
gleichung in höheren α2 und wirkt somit dem günstigeren hydraulischem Durchmesser
entgegen. Darüber hinaus verringert sich bei steigenden b die Pumpstabilität [43, S. 3-5].
Aus der Literatur [22, 1, 43] lassen sich folgende Bereiche der Kennwerte besonders guter
unbeschaufelter Diffusoren entnehmen:
0,4 ≤ cp ≤ 0,56, (4.4)
0,12 ≤ K2−5 ≤ 0,13. (4.5)
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Ein direkter Vergleich dieser Daten mit denen der Basis-Verdichterstufe ist aufgrund
unterschiedlicher Laufradgeometrien, Durchsätzen und Druckziffern nicht möglich. Da
sich die Kennwerte der Basis an der oberen Grenze des aus der Literatur bekannten
Wertebereiches befinden, legt dies jedoch den Schluss nahe, dass eine signifikante Ver-
besserung der Verzögerung durch Geometrieänderungen des unbeschaufelten Diffusors
nicht möglich sein wird.
Um höhere Stufenwirkungsgrade durch eine aerodynamisch-optimierte Durchströmung
des Diffusors zu erhalten, empfehlen Japikse und Eckert den Einsatz eines Nachleit-
gitters für Verdichterradabströmwinkel α2 ≥ 70◦ [43, 18]. Die Auswertung von For-
schungsbeiträgen ergibt folgenden möglichen Wertebereich für beschaufelte Diffusoren
[21, 1, 61, 76, 43]:
0,65 ≤ cp ≤ 0,75, (4.6)
0,1 ≤ K2−5 ≤ 0,13. (4.7)
Daraus ergibt sich, dass im Vergleich zu unbeschaufelten Diffusoren bei annähernd kon-
stanten Verlustkoeffizienten ein deutlich verbesserter Druckaufbau möglich ist. Jaatinen
[42] beziffert die mögliche Verbesserung von cp durch Verwendung einer Nachleitbeschau-
felung auf 0, 25. Dieses Potential rührt hauptsächlich aus der Umwandlung der tangentia-
len Geschwindigkeit in statischen Druck über das durch die Beschaufelung auf das Fluid
wirkende Moment. Der Verlustkoeffizient kann hingegen kaum verbessert werden. Strö-
mungswinkel und somit Lauflänge werden zwar deutlich verringert, die somit reduzierten
Totaldruckverluste werden jedoch über eine erhöhte Wandreibung durch die vergrößerte
strömungsführende Fläche im Diffusor nahezu ausgeglichen. Berechnungen mit dem ein-
dimensionalen Strömungslöser unter der Annahme unveränderter K2−5-Werte und über
alle Massenströme konstant um 0, 25 verbesserter Druckkoeffizienten cp zeigt, dass der
Stufenwirkungsgrad im Durchschnitt um 5 Prozentpunkte verbessert werden kann mit
steigender Tendenz in Richtung niedriger Massenströme. Beschaufelte Diffusoren sind
somit sehr gut geeignet, um den Kraftstoffverbrauch im Hauptfahrbereich zu reduzie-
ren.
Ein wesentlicher Nachteil des Nachleitgitters ist die verringerte Kennfeldbreite im Ver-
gleich zu einem unbeschaufelten Verdichter. Diese kann dazu führen, dass die Anforde-
rungen bezüglich der Pumpstabilität, der Nennleistung, des Low-End-Torques oder der
Bremsleistung in der Umsetzung als Starrgeometrieverdichter nicht erfüllt werden kön-
nen.
In den nächsten Abschnitten soll mit Hilfe einer Parameterstudie das Potential der Wir-
kungsgradverbesserung im Hauptfahrbereich durch Verwendung einer Nachleitbeschau-
felung im Diffusor des Serienverdichters quantifiziert werden. Zusätzlich wird eine Aero-
dynamikanalyse durchgeführt, um die notwendigen, geometrischen Verstellmaßnahmen
herauszuarbeiten, die der Verengung der Kennfeldbreite entgegenwirken können.
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In diesem Abschnitt werden die Auswirkungen einer Nachleitbeschaufelung auf Ver-
dichterwirkungsgrad, Totaldruckverhältnis und Kennfeldbreite untersucht. Anschließend
werden die aerodynamischen Ursachen für die veränderte thermodynamische Stufencha-
rakteristik herausgearbeitet und in Verbindung gebracht mit Geometrieparametern und
Auslegungsgrößen der Diffusorbeschaufelung. Daraus resultieren sowohl Designempfeh-
lungen als auch konkrete Anforderungen an die geometrische Verstellbarkeit des varia-
blen Verdichters.
4.3.1 Einfluss von Nachleitgittern auf das Verdichterkennfeld
Zur Beurteilung des Einflusses einer Nachleitbeschaufelung auf das Verdichterkennfeld
werden die Messergebnisse des Heißgasprüfstandes aller untersuchten Nachleitgitter der
unbeschaufelten Basisvariante in Abbildung 4.12 gegenübergestellt.
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Abbildung 4.12: Messpunkte beschaufelter Diffusoren und des unbeschaufelten
Basisverdichters
Für Mu = 1,33 zeigt sich eine Massenstromabhängigkeit des Einflusses beschaufelter
Diffusoren. Je geringer der Massenstrom, desto größer das Potential der Verbesserung
des Wirkungsgrades und des Totaldruckverhältnisses. Während an der Stopfgrenze keine
Verbesserung möglich ist, kann an der Pumpgrenze des unbeschaufelten Diffusors der
Stufenwirkungsgrad um 7 Prozentpunkte verbessert werden und das Totaldruckverhält-
nis um 0, 25. Die Dichte der Messpunkte im Bereich großer, positiver Wirkungsgrad- und
Totaldruckdifferenzen lässt auf ein Optimum schließen. Im Rahmen der untersuchten Pa-
rametervariation scheint eine Hüllkurve zu existieren, die die Grenze des Verbesserungs-
potentials durch Verwendung einer Nachleitbeschaufelung darstellt. Im Gegensatz dazu
scheint für negative Differenzen der integralen Stufenkennwerte keine Beschränkung vor-
handen zu sein; Es ist eine deutliche Reduktion beider Kenngrößen durch Verwendung
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Abbildung 4.13: Maximale positive Wirkungsgraddifferenz gegenüber Kennfeldbreite für
beschaufelte Diffusoren
eines Nachleitgitters über die gesamte Breite der Kennlinie möglich.
Bezüglich der Kennfeldbreite ist nahezu für den gesamten Parameterraum eine negativer
Einfluss der Nachleitgitter zu beobachten. Dargestellt in Abbildung 4.13 ist die maxi-
male Wirkungsgraddifferenz aufgetragen über die dimensionslose Kennfeldbreite.
χ = 1 bedeutet, dass die Kennfeldbreite des Nachleitgitters identisch mit der des unbe-
schaufelten Basisverdichters ist. Die Auswertung dieser Größe zeigt, dass sich die Kenn-
feldbreite gegenläufig zur Wirkungsgraddifferenz verhält. Die größten Differenzen werden
erzielt bei einer dimensionslosen Kennfeldbreite von χ = 0, 6.
Abbildung 4.14 zeigt das Kennfeld des Nachleitgitters VD01 mit der Wirkungsgraddiffe-
renz zum unbeschaufelten Basisverdichter. Die Designparameter von VD01 befinden sich
in der Mitte des Versuchsraums, weshalb das Kennfeld dieser Geometrie stellvertretend
für den untersuchten Parameterraum ausgewertet wird. Die Verbesserungen des Wir-
kungsgrades und Totaldruckverhältnisses in der linken Kennfeldhälfte sind deutlich zu
erkennen, ebenso der signifikant reduzierte maximale Massenstrom jeder Kennlinie, der
bei nur leicht verbesserter Pumpgrenze bei hohen Drehzahlen zu einem vergleichsweise
sehr schmalen Verdichterkennfeld führt. Hierbei fällt auf, dass der maximale Massen-
strom auch bei geringen Umfangsmachzahlen durch Stopfen erreicht wird, erkennbar am
vertikalen Verlauf der Drucklinie, während beim unbeschaufelten Diffusor bei geringen
Drehzahlen die Luftwiderstände der Prüfstandsverrohrung den Massenstrom begrenzen.
Der Grund hierfür ist der deutliche schmalere Halsquerschnitt des untersuchten Diffusors
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Abbildung 4.14: Verdichterkennfeld mit Wirkungsgrad des VD01 zum unbeschaufelten
Basisverdichter
im Vergleich zum unbeschaufelten Diffusor und dem engsten effektiven Strömungsquer-
schnitt des Verdichterrades.
Die Isolinien der Wirkungsgraddifferenz besitzen eine annähernd konstante Steigung und
verlaufen nahezu parallel zur Pumpgrenze. Eine Analyse der aerodynamischen Einfluss-
größen mit Hilfe der 1D-CFD ergibt, dass die Änderung des Verdichterwirkungsgrades
bei Verwendung einer Nachleitbeschaufelung eine Funktion des Abströmwinkels und der
Umfangsmachzahl des Laufrades ist. Für VD01 sind in Abbildung 4.15 die gemessenen
Wirkungsgraddifferenzen den berechneten Laufradabströmwinkeln gegenübergestellt.
Die Kennlinien aller Umfangsmachzahlen besitzen hierbei den Nulldurchgang in einem
sehr schmalen Bereich 70◦ ≤ α2 ≤ 71◦ sowie eine streng monotone Steigung. Der Gradi-
ent δ∆ηVδα2 ist abhängig von der Umfangsgeschwindigkeit und steigt in Richtung höherer
Mu. Alle untersuchten Geometrien unterscheiden sich lediglich in der Position des Null-
durchgangs sowie der Steigung der Kennlinien. Die grundsätzlichen Abhängigkeiten sind
für alle Nachleitgitter gültig und für die Grenzmuster des Parameterraumes dargestellt
in Abbildung 7.4.
Als Ergebnis zur Untersuchung des Einflusses beschaufelter Verdichter auf das Verdich-
terkennfeld ist festzuhalten, dass Verdichterwirkungsgrad und Totaldruckverhältnis in
der linken Kennfeldhälfte auf Kosten der Kennfeldbreite deutlich angehoben werden
können. Die Wirkungsgradänderung auf Grund der Nachleitbeschaufelung kann hierbei
als eine Funktion des Abströmwinkels und der Umfangsmachzahl des Verdichterrades
ausgedrückt werden.
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Abbildung 4.15: Änderung des Verdichterwirkungsgrades über den Verdichterradab-
strömwinkel für VD01
4.3.2 Anforderungen des schweren Nutzfahrzeugmotors
In diesem Abschnitt sollen die Ergebnisse der Parametervariation anhand den Anfor-
derungen des schweren Nutzfahrzeugmotors an das Aufladesystem ausgewertet werden.
Hierzu sind die aus Abschnitt 2.3 bekannten relevanten Betriebspunkte zusammen mit
dem Schwerpunkt der Häufigkeitsverteilung des Kraftstoffverbrauchs (D) in einem Ver-
dichterkennfeld eingetragen, in welchem als Konturlinien die Verdichterradabströmwin-
kel α2 dargestellt sind. Mit Hilfe dieser Darstellung ist ersichtlich, dass der Verdichter-
radabströmwinkel im Verbrauchsschwerpunkt D sowie entlang eines großen Anteils der
Schlucklinie der Marschdrehzahl von 1200 rpm konstant 70 ◦ beträgt. Eine Auswertung
der Wirkungsgradänderung durch eine Nachleitbeschaufelung VDi an Punkt D ist somit
gültig für einen großen Lastbereich entlang N = 1200 rpm. Darüber hinaus ist festzustel-
len, dass sich die Änderung des Abströmwinkels α2 bzgl. der Punkte A,D,B auf weniger
als 5◦ beläuft.
Wie in Unterabschnitt 4.1.1 gezeigt, resultieren Änderungen des Totaldruckverhältnis-
ses einzig aus Unterschieden des Verdichterwirkungsgrades bei unveränderter Turbinen-
leistung. Die Ziele dieser Arbeit und die daraus resultierenden Anforderungen an das
Aufladesystem an den für die Verdichterauslegung relevanten Betriebspunkten A-C kön-
nen somit ebenso als Funktion des Verdichterwirkungsgrades ηV , bzw. dessen Änderung
durch Einführen einer Nachleitbeschaufelung ∆ηV , ausgedrückt werden. Zusätzlich dazu
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Abbildung 4.16: Betriebspunkte im Verdichterkennfeld mit Strömungswinkeln am Rad-
austritt als Konturlinien
wird die Pumpstabilität anhand des minimalen Massenstroms bei Π = 2, 5 bewertet:
∆ηV = ηV,Vaned − ηV,Basis, (4.8)
m˙∗PG =
m˙PG,Vaned
m˙PG,Basis
. (4.9)
Die Dauerhaltbarkeit und geringe Geräuschemissionen sind weitere Anforderungen, die
bei der Zielsetzung dieser Arbeit formuliert wurden. Beide sind eine Funktion der Tur-
boladerdrehzahl, vornehmlich am Betriebspunkt mit der höchsten Umfangsgeschwindig-
keit, Turbineneintritts- und Verdichteraustrittstemperatur (B) und werden somit durch
das Nennleistungs-Kriterium abgedeckt. Durch die Verwendung einer Nachleitbeschau-
felung entsteht zusätzlich die Gefahr, dass sich ein Interaktionsgeräusch zwischen Lauf-
und Leitschaufeln ausbildet [62]. Diesem Aspekt wurde bei Geometriefestlegung im Rah-
men der Parametervariation Rechnung getragen, indem auf einen ausreichenden radialen
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Tabelle 4.1: Übersicht der auslegungsrelevanten Motorbetriebspunkte
Punkt Bezeichnung Kriterium
- Pumpstabilität m˙∗PG ≤ 0
A Drehmomenteckpunkt ∆ηV (A) ≥ 0
B Nennleistung ∆ηV (B) ≥ 0
C Motorbremsleistung ∆ηV (C) ≥ 0
D Hauptfahrbereich ∆ηV (α2 = 70◦) ≥ 0
Abstand zwischen Lauf- und Leitrad fr,3 ≥ 1.1 geachtet wurde. Die Bewertung der Ge-
räuschemission beschaufelter Diffusoren erfolgt getrennt in Unterabschnitt 5.4.8.
Somit ergeben sich die in Tabelle 4.1 zusammengefassten Kriterien zur Bewertung be-
schaufelter Diffusoren für die Verwendung im schweren Nutzfahrzeugmotor.
Eine Auswertung dieser Kriterien für alle Geometrien des Parameterraumes ist in Ab-
bildung 4.17 zu sehen. Den Anforderungen auf der horizontalen Achse stehen die un-
terschiedlichen Nachleitgitter auf der vertikalen Achse gegenüber, sortiert nach dem
Wirkungsgradvorteil im Hauptfahrbereich. Die Abstände sind aus Darstellungsgründen
nicht maßstabsgetreu. Durch Punkte und Verbindungslinien ist der Erfüllungsgrad ei-
ner Nachleitgittergeometrie bzgl. der ausgewiesenen Ziele dargestellt. Jeder Punkt steht
somit für ein erfülltes thermodynamisches Kriterium einer Nachleitgittergeometrie. Er-
füllt eine Geometrie mehrere Kriterien, so sind die Punkte durch eine Linie miteinander
verbunden.
Es ist ersichtlich, dass kein Leitrad alle Anforderungen erfüllt, da keine horizontale Li-
nie existiert, die 5 Punkte miteinander verbindet. Ein mindestens gleichwertiger Ersatz
des unbeschaufelten Diffusors ist somit nicht möglich, da eine Nachleitbeschaufelung
den Wirkungsgrad punktuell zwar verbessern kann, die Kennfeldbreite jedoch zu gering
für die Verwendung im Aufladesystem des in dieser Arbeit untersuchten Nutzfahrzeuges
mit unveränderter Drehmoment- und Leistungscharakteristik ist. Die größten Verbes-
serungen des Verdichterwirkungsgrades im Hauptfahrbereich (bis zu 4 Prozentpunkte)
werden mit Nachleitgittern erzielt, die eine unzulängliche Pumpstabilität und einen re-
duzierten Wirkungsgrad bei maximaler Bremsleistung besitzen. Die geringe Abström-
winkelspreizung zwischen dem Drehmomenteckpunkt, dem Hauptfahrbereich und dem
Betriebspunkt bei Erreichen der Nennleistung offenbart sich durch die hohe Anzahl an
Diffusoren, die beide Kriterien erfüllen und zur gleichen Zeit imstande sind, den Wir-
kungsgrad im Punkt D zu verbessern.
4.4 Aerodynamik beschaufelter Diffusoren
In diesem Abschnitt werden die aerodynamischen Ursachen der Wirkungsgradverbes-
serung durch den Einsatz einer Nachleitbeschaufelung sowie die Gründe für die verän-
derte Charakteristik der Kennfeldgrenzen anhand der Auswertung von Ergebnissen des
75
4 Ergebnisse
Pu
mp
sta
bil
itä
t
Dr
ehm
om
ent
eck
pu
nk
t
Ha
up
tfa
hrb
ere
ich
Ne
nn
leis
tun
g
Br
em
sle
ist
un
g
Be
sc
ha
uf
el
te
D
iff
us
or
en
Abbildung 4.17: Erfüllungsgrad beschaufelter Diffusoren hinsichtlich der Anforderungen
eines schweren NFZ-Motors
1D-Strömungsmodells analysiert. Daraus ergeben sich konkrete Anforderungen an die
Auslegung und Umsetzung der variablen Verdichter.
Aufgrund des unveränderlichen Strömungszustandes am Verdichterradaustritt bei der
Verwendung eines Nachleitgitters im untersuchten Parameterraum, kann der Wirkungs-
grad des Verdichterrades als konstant angenommen werden. Dies bedeutet, dass sich für
die Wirkungsgradsteigerung durch Einsatz des Nachleitgitters entweder Volute oder Dif-
fusor verantwortlichen zeichnen. Die Auswertung der beiden Komponentenwirkungsgra-
de ist in Abbildung 4.18 dargestellt. Es scheint, als ob der Wirkungsgradvorteil bei hohen
Verdichterradabströmwinkeln α2 zum großen Teil auf eine verbesserte Durchströmung
der Volute zurückzuführen sei. Ein Vergleich der auf den dynamischen Eintrittsdruck
bezogenen Verlustanteile zeigt jedoch, dass diese in der Volute im Fall der Diffusorbe-
schaufelung steigen. Der Grund für die Reduktion der absoluten Strömungsverluste im
Spiralgehäuse ist somit der gesunkene dynamische Druck am Eintritt durch den erhöhten
Druckrückgewinn im Diffusor. Dieser sorgt in Verbindung mit reduzierten Totaldruck-
verlusten während der Verzögerung für einen verbesserten Stufenwirkungsgrad ηV .
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Abbildung 4.18: Wirkungsgradvergleich des Diffusors (a) und der Volute (b) für Basis
und VD01
Die Gültigkeit dieser Aussage über den gesamten Parameterraum kann über die Aus-
wertung des Verdichterwirkungsgrades ηV über den Druckrückgewinnfaktor cp und den
Diffusorwirkungsgrad ηDF in Abbildung 4.19 belegt werden.
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Abbildung 4.19: Einfluss des Druckrückgewinns (a) und des Diffusorwirkungsgrades (b)
auf den Verdichterwirkungsgrad im Parameterraum
Hierbei zeigt sich eine deutliche Abhängigkeit des Stufenwirkungsgrades von beiden
Faktoren. Eine Korrelation zwischen diesen Größen existiert dabei nur für ηDF < 0, 9
(vgl. Abbildung 7.5 (a)). Somit stellt sich die Änderung des Verdichterwirkungsgrades
durch Verwendung eines beschaufelten Diffusors im untersuchten Parameterraum als
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Abhängigkeit sowohl von cp als auch ηDF dar. Im Rahmen der Messgenauigkeit kann
der Beweis über dem Auftrag des Verdichterwirkungsgrades über eine Antwortfunktion
ηv = f(cp, etaDF ) erfolgen (vgl. Abbildung 7.5 (b)).
Der maximale Massenstrom m˙ST wird bei der Verdichterstufe durch den engsten effek-
tiven Strömungsquerschnitt begrenzt. Bei der unbeschaufelten Basiskonfiguration befin-
det sich dieser innerhalb der Durchströmung des Laufrades. Durch den Einsatz eines
Leitgitters mit fAth < 1 verschiebt sich die Stelle des engsten Querschnitts in den Diffu-
sor, sodass m˙ST von der Geometrie der Diffusorbeschaufelung abhängig ist. Neben dem
geometrisch-engsten Querschnitt ist auch die Anströmung der Schaufelvorderkante ein
wichtiger Faktor, der den maximalen Massendurchsatz beeinflusst. So kann die Streu-
ung des maximalen Durchsatzes gegenüber einer Trendlinie minimiert werden, wenn
m˙ST nicht über den gesamten Parameterraum, sondern nur für einen einzigen Schau-
felvorderkantenwinkel αb,3 = 70◦ ausgewertet wird. Die Ursache für die Abhängigkeit
des Stopfmassenstroms vom Schaufelvorderkantenwinkel ist die Fehlanströmung bei ho-
hen Massenströmen. Dadurch bildet sich eine Störstelle in der Strömung aus (z.B. eine
lokale Ablöseblase), durch welche das Fluid den geometrisch-engsten Querschnitt zu
einem effektiven Halsquerschnitt reduziert. Hier gilt der Zusammenhang, dass größere
Anstellwinkel αb,3 zu einer höheren Fehlanströmung führen und somit den maximalen
Massenstrom bei unverändertem fAth verringern.
Als Haupteinflussgröße auf die Lage der Pumpgrenze sind die Fehlanströmungsverluste
bei sehr kleinen Massenströmen (ausgedrückt durch den Verlustfaktor winc) zu nennen.
Es zeigt sich, dass Geometrien, die bei α2 = 75◦ hohe Fehlanströmungsverluste erleiden,
sich auch durch einen höheren Pumpgrenzmassenstrom m˙PG auszeichnen. Dieser Trend
scheint ein Maximum bei winc = 0, 175 zu besitzen, bevor der minimale Massenstrom
bei zunehmenden Verlusten an der Schaufelvorderkante sinkt. Dies kann darin begründet
liegen, dass die hohe Fehlanströmung zu einer Ablöseblase führt, welche den effektiven
Strömungsquerschnitt verringert, somit zu einer Strömungsbeschleunigung in radialer
Richtung führt und die Strömungsumkehr zu kleineren Massenströmen verschiebt. Eine
weitere mögliche Ursache ist der Zusammenhang zwischen Fehlanströmungsverlust und
mit dem Einschnürungsfaktor Cr multipliziertem engsten Querschnitt. Große Fehlanströ-
mungsverluste kommen bei hohen Werten von Cr Ath zustande. Ist die Ursache für das
Pumpen der Verdichterstufe ein Versperren des Strömungskanals durch eine Ablöseblase,
kann für winc > 0, 17 angenommen werden, dass die Querschnittfläche des Schaufelzwi-
schenraums größer ist als eine Rezirkulation auf der Saugseite der Diffusorschaufel. Somit
kann das Fluid den Diffusor weiterhin durchströmen und die Strömungsumkehr wird zu
kleineren Massenströmen mit einer noch höheren Fehlanströmung verschoben.
4.4.1 Auslegungskriterien
Nach der Identifikation aerodynamischer Ursachen für das veränderte Betriebsverhal-
ten einer Verdichterstufe mit beschaufeltem Diffusor soll nun der Frage auf den Grund
gegangen werden, anhand welcher geometrischer Auslegungsparameter eine gewünsch-
te Verdichtercharakteristik erzielt werden kann. Im Fokus stehen hierbei das Erreichen
eines maximalen Wirkungsgrades bei definiertem Betriebspunkt, bzw. Einströmbedin-
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gungen in den Diffusor sowie die Kennfeldbreite.
Die größte Abhängigkeit des Verdichterwirkungsgrades von einem Designparameter exis-
tiert bezüglich des engsten Querschnittes mit Einschnürungsfaktor CrAth. Die Zusam-
menhänge beider Faktoren sind dargestellt in Abbildung 4.20.
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Abbildung 4.20: Wirkungsgraddifferenz über Halsquerschnitt mit Einschnürungsfaktor
für verschiedene α2
Für jeden Verdichterradabströmwinkel gibt es einen Bereich für fCrAth , in welchem op-
timale Wirkungsgrade erzielt werden können. Hierbei gilt, dass bei steigenden α2 ein
immer kleiner werdender Halsquerschnitt mit Einschnürungsfaktor nötig ist, um einen
bestmöglichen Wirkungsgrad zu erzielen. Im Optimalbereich sorgt die Kombination aus
Druckaufbau im Diffusor und Diffusorwirkungsgrad für einen maximalen Stufenwir-
kungsgrad. Während der Druckaufbau mit zunehmenden fCrAth aufgrund der Flächen-
aufweitung und der resultierenden Zunahme an Verzögerung tendenziell steigt, ist für den
Diffusorwirkungsgrad eine eher gegenläufige Charakteristik zu erkennen. Der Grund für
die steigenden Totaldruckverluste in Richtung größerer Halsquerschnitte ist sowohl in der
Zunahme an Fehlanströmungsverlusten als auch in einer Grenzschichtaufdickung durch
die betragsmäßig hohen, negativen Druckgradienten in Strömungsrichtung zu suchen.
An Stelle des engsten Querschnittes mit Einschnürungsfaktor wird in der Fachliteratur
häufig der Divergenzwinkel 2θc verwendet, um sich an Richtwerten bei der Auslegung
von Nachleitgittern zu orientieren [43, 1]. Wertet man diese Größe für die im Rahmen
dieser Arbeit verwendete Verdichterstufe und Parameterschar aus, erhält man hinsicht-
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lich des Wirkungsgrades keine bessere Korrelation als mit fCrAth (vgl. Abbildung 7.6).
Des weiteren ist zu folgern, dass die Empfehlung 2θc ≤ 11◦ nicht uneingeschränkt für
jeden Betriebspunkt, bzw. Diffusoreinströmwinkel α2, gelten kann.
Bezüglich der erreichbaren Massenströme, konnte im Rahmen der Aerodynamikanalyse
bereits Ath als maßgeblicher Parameter für den maximalen Durchsatz herausgearbei-
tet werden. Möglichst geringe Massenströme an der Pumpgrenze werden in der Regel
erreicht, indem die Fehlanströmung bei geringen Massenströmen durch hohe αb,3 und
niedrige CrAth minimiert wird. Somit sorgt eine Vergrößerung des Halsquerschnittes Ath
zum einen für höhere maximale sowie steigende minimale Massenströme und ermöglicht
folglich ein horizontales Verschieben des Kennfeldes bei nahezu gleichbleibender Kenn-
feldbreite. Ein Geometrieparameter mit signifikantem Einfluss auf die Kennfeldbreite χ
ist das Teilungsverhältnis σs, zu sehen in Abbildung 4.21 (a).
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Abbildung 4.21: Einfluss des Teilungsverhältnisses auf die dimensionslose Kennfeldbreite
(a) und die Differenz des Verdichterwirkungsgrades bei α2 = 73◦
Es zeigt sich eine deutliche Abhängigkeit der dimensionslosen Kennfeldbreite χ von dem
Teilungsverhältnis σs dergestalt, dass mit einem niedrigen Teilungsverhältnis die Kenn-
feldbreite des unbeschaufelten Basisverdichters erreicht werden kann, wohingegen bei
einem hohen Teilungsverhältnis mit einer Reduktion der Kennfeldbreite von ca. 50%
zu rechnen ist. Es sind zwei Ausreißer nach oben in Abbildung 4.21 (a) bei σs ∼ 1, 25
zu erkennen. Hierbei ist eine Systematik zu erkennen, da beide Geometrien VD12 und
VD13 die größten Halsquerschnitte im gesamten Parameterraum besitzen. Dies stützt
die These aus der Aerodynamikanalyse, wonach sich sehr große engste Querschnitte eine
Ablösung an der Schaufelvorderkante zunutze machen können, um einen ungewöhn-
lich niedrigen Massenstrom an der Pumpgrenze und somit eine große Kennfeldbreite zu
erzielen. Von diesen Ausnahmen abgesehen kann in der Auslegungsphase die Kennfeld-
breite wie gezeigt über die Wahl eines niedrigen Teilungsverhältnisses positiv beeinflusst
werden. Hierbei muss jedoch beachtet werden, dass auch der Stufenwirkungsgrad eine
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Abhängigkeit von diesem Designparameter aufweist, wie in Abbildung 4.21 (b) zu se-
hen ist. So vergrößert eine niedriges Teilungsverhältnis nicht nur die Kennfeldbreite, sie
reduziert auch das Potential der Wirkungsgradverbesserung bei σs < 1. Dieser Zusam-
menhang ist gültig für alle α2.
Anhand der Aerodynamikanalyse kann ausgeschlossen werden, dass durch eine Ausle-
gung des Diffusors als Festgeometrie ein signifikanter Wirkungsgradvorteil im Haupt-
fahrbereich bei im Vergleich zur Basis unveränderten Kennfeldbreite möglich ist. Der
beste Kompromiss zwischen Kennfeldbreite und Wirkungsgrad wird im untersuchten
Parameterraum mit σs = 1 erreicht. Durch die Wahl eines passenden Halsquerschnitts
kann sowohl das Wirkungsgradoptimum bei einem gewünschten α2 erzielt als auch der
minimale Massenstrom an der Pumpgrenze eingestellt werden.
4.5 Verkokung beschaufelter Diffusoren
Zu öligen Ablagerungen innerhalb der Verdichterstufe, sogenannter Verkokung bzw. Ver-
sottung, kommt es beim Nutzfahrzeugmotor in erster Linie bei Verwendung einer ge-
schlossenen Kurbelgehäuseentlüftung. Leckageströme an den Kolbenringen von Zylinder
und Turboladerwelle führen zu einem Überdruck im Kurbelgehäuse. Je nach Motorkon-
figuration muss dieses mit Öltröpfchen durchsetzte Blow-By-Gas unter Umständen der
Ansaugstrecke des Verdichters zugeführt werden. Zuvor wird zwar ein Ölabscheider pas-
siert, dieser ist jedoch nicht in der Lage alle Tröpfchengrößen aus dem Gas zu entfernen,
sodass eine Restmenge übrig bleibt, die sich bei hohen Temperaturen und Mengen als
Versottung und Verkokung an den strömungsführenden Bauteilen absetzt [17].
Der OM471 erfüllt die Abgasnorm EuroVI, ohne dass hierfür auf eine geschlossene Kur-
belgehäuseentlüftung zurückgegriffen werden muss. Aufgrund zukünftiger Emissionsvor-
schriften und weltweit unterschiedliche Anforderungen kann es jedoch sein, dass ein ge-
schlossener Kreislauf unabdingbar wird. Aus diesem Grund soll im Rahmen dieser Arbeit
untersucht werden, ob variable Verdichter auf Basis beschaufelter Diffusoren prinzipiell
für den Einsatz mit geschlossener Kurbelgehäuseentlüftung geeignet sind. Bei unbeschau-
felten Diffusoren kann es bei mangelhafter Ölabscheidung zur Wirkungsgradabfällen der
Verdichterstufe von über vier Prozentpunkten kommen. Die daraus resultierende Reduk-
tion des Ladedrucks kann bei entsprechendem Ausmaß den Austausch des Abgasturbo-
laders erfordern.
Zur Bewertung des Einflusses von öligen Ablagerungen auf beschaufelte Diffusoren wird
der in [17] entwickelte Rafftest auf den Basisverdichter mit unbeschaufeltem Diffusor
sowie den Nachleitgittern VD16 und VD17 mit 12 bzw. 18 Schaufeln angewendet. Hier-
bei muss der Prüflauf für jede Geometrie zweifach ausgeführt werden, da die Randbe-
dingungen T2 = 230◦C,ΠV = 4, 1 aufgrund des unterschiedlichen Wirkungsgrades der
Nachleitgitter im Vergleich zur Basis nicht gleichzeitig in einem Betriebspunkt erreicht
werden können. [17].
In Abbildung 4.22 sind die Ergebnisse des Verkokungs-Rafftests der beschaufelten Dif-
fusoren und der Basis dargestellt. Während sich beim unbeschaufelten Diffusor der Ver-
dichterwirkungsgrad über die gesamte Kennlinie um ca. vier Prozentpunkte reduziert,
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Abbildung 4.22: Auswirkung von Verkokungen auf Basisverdichter und beschaufelte
Diffusoren
besitzt der Einfluss auf die Durchströmung der Nachleitgitter eine starke Abhängigkeit
vom Massenstrom. So sinkt der Verdichterwirkungsgrad bei geringen Massenströmen nur
geringfügig, während bei hohen Durchsätzen die Strömungsverluste steigen und einher-
gehen mit einer Reduktion des Stopfmassenstroms. Hierbei ist der Effekt bei geringeren
Strömungsquerschnitten durch die Verwendung von 18 Schaufeln ausgeprägter als bei
VD16 mit nur 12 Schaufeln. Da Oxidation und Viskosität als Haupteinflussgrößen der
Verkokung von der Temperatur innerhalb der Verdichterstufe abhängig sind [[17]] und
die Nachleitgitter aufgrund des höheren Wirkungsgrades bei ΠV = 4, 1 geringere Ver-
dichteraustrittstemperaturen von T02 < 230◦C vorweisen, ist der Abfall des maximalen
Wirkungsgrades entlang der Kennlinie in diesem Fall geringer als bei Testrandbedin-
gungen von T02 = 230◦C. Der tatsächliche Wirkungsgradabfall, ausgelöst durch eine
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geschlossene Kurbelgehäuseentlüftung mit mangelhafter Ölabscheidung wird im Bereich
zwischen den beiden unterschiedlichen Testrandbedingungen liegen. Der maximale Wir-
kungsgrad der Kennlinie reduziert sich somit um einen ähnlichen Betrag wie bei der
Basis-Verdichterstufe. Im Gegensatz zum unbeschaufelten Diffusor ist jedoch eine Ver-
schiebung des Optimums, bzw. der gesamten Kennlinie zu kleineren Massenströmen zu
beobachten. Im Vergleich zur Basis hätte dies am Nennpunkt des Motors einen signifi-
kant höheren Abfall des Ladedrucks zur Folge sowie eine deutliche Reduktion der ma-
ximalen Bremsleistung. Wird dies bei der Auslegung nicht berücksichtigt, ist von einer
Verwendung beschaufelter Diffusoren in Verbindung mit einer geschlossenen Kurbelge-
häuseentlüftung abzusehen, wenn keine vollständige Ölabscheidung vor der Einleitung
in die Zuführstrecke gewährleistet werden kann.
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Der in Unterabschnitt 4.3.2 beschriebene Zielkonflikt zwischen Wirkungsgradvorteil im
Hauptfahrbereich und dem Erfüllen weiterer Anforderungen des Motors an die Ver-
dichterstufe soll mit Hilfe einer geometrischen Variabilität gelöst werden. In Unterab-
schnitt 4.4.1 konnte gezeigt werden, dass für das Erreichen hoher Wirkungsgrade eine
minimale Fehlanströmung sowie auf den jeweiligen Betriebspunkt angepasste Halsquer-
schnitte vonnöten sind. Um die Anzahl erfüllter Anforderungen einer Nachleitbeschau-
felung zu erhöhen, muss somit entweder die Anströmung des Nachleitgitters oder des-
sen Geometrie verändert werden. Nachteile einer veränderlichen Schaufelgeometrie sind
Spalte und Zwangsbedingungen bei der Auslegung der Beschaufelung, um eine Verstell-
barkeit zu gewährleisten. Diese führen zu einer Reduktion des erreichbaren Wirkungs-
grades, sodass an dieser Stelle eine Abwägung zwischen dem Potential zur Reduktion des
Kraftstoffverbrauchs im Hauptfahrbereich und dem Erreichen weiterer motorischer Ziele
stattfinden muss. Im Rahmen dieser Arbeit werden drei variable Verdichtersysteme mit
unterschiedlichem Konzept, Potential und verschiedenartiger Komplexität untersucht.
Turbine, Lagerung und Verdichterrad aller 3 variablen Systeme stammen aus der Seri-
enfertigung des Basisturboladers und weisen somit abgesehen von Fertigungstoleranzen
keine Unterschiede auf. Sämtliche Einflüsse des Aufladesystems am Motor sind somit auf
das veränderte Betriebsverhalten der Verdichterstufe zurückzuführen.
5.1 VRVC - Starres Nachleitgitter mit Schubumluftventil
5.1.1 Auslegung und Konstruktion
Die geringste Komplexität aller untersuchten variablen Verdichter besitzt das System
mit einem starren Nachleitgitter und einem schaltbaren Rezirkulationskanal im Verdich-
tergehäuse VRVC1. Die Idee hierbei ist es, die Nachleitbeschaufelung als Festgeome-
trie darzustellen. Ohne Spalte und geometrische Zwänge müssen somit keine Abstriche
beim Erzielen eines maximalen Wirkungsgrades im Hauptfahrbereich in Kauf genommen
werden. Die einzige Nebenbedingung ist das Erreichen der maximalen Leistung ohne
Wirkungsgradabschlag und dass sich die gesamte Volllastlinie innerhalb des Verdichter-
kennfeldes befindet (auch im Höhenbetrieb). Auf einen Reservemassenstrom bezüglich
der Pumpgrenze wird verzichtet. Die nötige Pumpstabilität bei instationären Vorgän-
gen wird erreicht, indem sich das aus dem PKW-Bereich bekannte Schubumluftventil
öffnet und somit den Massenstrom über die Nachleitbeschaufelung bei konstantem, nied-
rigen, integralen Durchsatz erhöht. Dies führt zu einem reduzierten Anströmwinkel der
1Variable Recirculation Valve Compressor
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Schaufelvorderkante und soll auf diese Weise einen Strömungsabriss mit resultierendem
Pumpstoß vermeiden. Das Prinzip ist anhand von Umhüllenden der beiden Kennfelder
mit offenem und geschlossenem Schubumluftventil in Abbildung 5.1 skizziert.
m˙
ΠV VRVC - SUV geschlossen
VRVC - SUV offen
Basis
Abbildung 5.1: VRVC: Prinzipskizze
Für das VRVC-System wird aus der Parameterstudie das Nachleitgitter verwendet, das
den höchsten Wirkungsgradvorteil am Punkt D bei mindestens neutralem Wirkungsgrad
an Punkt B erzeugt und bei dem alle stationären Lastpunkte (auch unter Berücksichti-
gung des Höhenbetriebes) innerhalb des Verdichterkennfeldes liegen. Diese Anforderun-
gen erfüllt Gitter VD02, dessen Kenndaten in Tabelle 5.1 zusammengefasst sind.
Tabelle 5.1: Kenndaten des festen Leitgitters VD02
Bez. m˙∗PG ∆η(A) ∆η(B) ∆η(C) ∆η(D) αb,3 fCrAth σs
VD02 +14% +4% +1,5% −6% +3% 70◦ 0,41 1,07
Die starre Nachleitgittergeometrie zeichnet sich aus durch einen im Vergleich zur unbe-
schaufelten Basis erhöhten Pumpmassenstrom bei Wirkungsgradvorteilen im Hauptfahr-
bereich, dem Drehmomenteckpunkt sowie dem Nennpunkt. Der vergleichsweise niedrige
engste Querschnitt sowie der hohe Anstellwinkel sind ein Kompromiss zwischen ausrei-
chender Pumpstabilität und hohen Wirkungsgraden an Punkt D. Das Teilungsverhältnis
stellt das Optimum dar zwischen erreichbarem Wirkungsgradvorteil und Kennfeldbreite
(vgl. Unterabschnitt 4.4.1). Der im Vergleich zur Basis verringerte Pumpmassenstrom
wird kompensiert, indem zwischen Verdichteraustritt und KSM-Kanal ein Rückführka-
nal eingeführt wird, der durch das Schubumluftventil vollständig verschließbar ist. Bei
der Dimensionierung dieses zusätzlichen Strömungskanals und des Schubumluftventils
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wurde darauf geachtet, dass bei einem Druckverhältnis von 2,5 der maximale Durchsatz
mindestens dem doppelten der notwendigen Pumpreserve entspricht. Diese ist definiert
durch die Massenstromdifferenz zwischen der Pumpgrenze des starren Nachleitgitters
VD02 und der des unbeschaufelten Basisverdichters. Auf diese Weise soll durch Öffnen
des Schubumluftventils die Pumpstabilität der Basiskonfiguration erreicht werden. Der
Sicherheitsfaktor von zwei berücksichtigt sowohl Strömungsverluste als auch die Tatsa-
che, dass nach Öffnen des Ventils nicht sofort der maximale Massenstrom zu Verfügung
steht.
z
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Verdichtereinlass
Rückführkanal
KSM-Kanal
SUV
Abbildung 5.2: VRVC Skizze
Im Vergleich zum Serienturbolader sind die einzigen Änderungen der Einsatz der starren
Nachleitbeschaufelung im Diffusor sowie ein Verdichtergehäuse mit integriertem SUV-
Rückführkanal. Dieses Verdichtergehäuse besitzt eine Vorrichtung zum Befestigen des
Ventils sowie einen längeren Einlauf, damit trotz Implementierung des SUVs genügend
Platz für die Verspannung des Ansaugschlauches vorhanden ist. Im Zuge dieser Maß-
nahmen wurde auch der KSM-Kanal axial verlängert, damit am Einlass weiterhin eine
Bündigkeit des Geräuschrings vorherrscht. Ein Schnitt durch das Verdichtergehäuse ist
in Abbildung 5.2 dargestellt. Das SUV-Ventil befindet sich in dieser Skizze im offenen
Zustand. In geschlossener Position verschiebt sich der Zylinder in positiver axialer Rich-
tung bis zum Anschlag und versperrt somit den Strömungskanal.
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5.1.2 Heißgasprüfstand
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Abbildung 5.3: Kennfeld mit Wirkungsgraddifferenz zwischen VRVC mit geschlossenem
Schubumluftventil und Basisverdichter sowie Kennlinien mit geöffnetem
SUV.
Der Abgasturbolader mit starrem Nachleitgitter VD02 und Schubumluftventil wurde
am Heißgasprüfstand mit konstant geöffnetem und konstant geschlossenem Ventil ver-
messen. Das Kennfeld mit der Wirkungsgraddifferenz zwischen geschlossener Stellung
und dem unbeschaufelten Basisverdichter ist in Abbildung 5.3 dargestellt. Pump- und
Stopfgrenze zeigen sich durch Einsatz des Nachleitgitters deutlich verschlechtert. Die
verbesserte Verzögerung des Fluids im Diffusor ermöglicht in der linken Kennfeldhälfte
ein Wirkungsgradvorteil von bis zu fünf Prozentpunkten. Ein Vergleich mit den Ergeb-
nissen des starren Nachleitgitters VD02 und Serienverdichtergehäuse ohne SUV zeigt,
dass im mittleren Kennfeldbereich durch Implementierung des Rückführkanals keine
Strömungsverluste entstehen. An den Rändern des Kennfeldes hingegen ist ein Wir-
kungsgradabfall von bis zu 3 Prozentpunkten in Verbindung mit einer geringfügig zu
kleineren Massenströmen verschobenen Stopfgrenze zu beobachten. Die Gründe hierfür
88
5.2 VSVC - Doppeldiffusor
sind nicht eindeutig zu benennen. Möglich sind Einflüsse des verlängerten KSM-Kanals,
aufgrund der Fertigungstoleranzen auftretende Unterschiede im Axialspalt des Laufrades
sowie Unterschiede in der Oberflächenrauigkeit nicht bearbeiteter strömungsführender
Flächen.
Die Dichtheit des Ventils wurde überprüft, indem ein zusätzliches Kennfeld gemessen
wurde, bei dem ein Blindstopfen die Strömungsöffnung verschlossen hat. Hierbei traten
keine Änderungen auf, sodass Leckageströmungen bei geschlossenem SUV ausgeschlos-
sen werden können.
Bei geöffnetem Ventil wurden die Kennlinien von Mu = 0,59 bis Mu = 1,33 am Heißgas-
prüfstand vermessen. Sie sind ebenfalls in Abbildung 5.3 dargestellt. Es ist ersichtlich,
dass mit geöffnetem Schubumluftventil die stationäre Pumpgrenze nicht nur bzgl. der
geschlossenen Position sondern auch im Vergleich zum Basisverdichter verbessert wer-
den kann. Hierbei erleidet der Wirkungsgrad jedoch einen Einbruch von durchschnittlich
20%. Neben einem stark verringerten Druckaufbau führt dies zu deutlich erhöhten Ver-
dichteraustrittstemperaturen. Ein Betrieb bei höheren Drehzahlen Mu ≥ 1,33 ist aus
diesem Grund nicht möglich. Dieses Ergebnis offenbart einen Zielkonflikt bei der Aus-
legung des Rückführkanals: Bei der Wahl des engsten Querschnitts muss abgewogen
werden zwischen der Verbesserung der Pumpgrenze und maximaler Drehzahlen, bei de-
nen das Ventil aufgrund der Erhöhung der Verdichteraustrittstemperatur noch geöffnet
werden kann.
5.2 VSVC - Doppeldiffusor
5.2.1 Auslegung und Konstruktion
m˙
ΠV
VSVC - HighFlow
VSVC - LowFlow
Basis
Abbildung 5.4: VSVC: Prinzipskizze
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Ebenso wie der Verdichter mit starrem Nachleitgitter und Schubumluftventil VRVC, be-
sitzt auch der Verdichter mit Doppeldiffusor - VSVC2 - zwei diskrete Betriebsmodi. Bei
diesem System werden zwei starre Nachleitgittergeometrien im Verdichter verbaut, von
denen im Betrieb nur jeweils eines durchströmt wird. Der Aufbau ist in Abbildung 5.5
skizziert. Die thermodynamische Auslegung zeichnet sich dadurch aus, dass die Ziele
auf zwei Geometrien aufgeteilt werden: Ein Low-Flow Gitter für niedrige Massenströme,
bzw. hohe Anströmwinkel gewährleistet eine ausreichende Pumpstabilität und hohe Wir-
kungsgrade am Drehmomenteckpunkt. Bei hohen Massenströmen kommt das High-Flow
Gitter zum Einsatz. Es zeichnet sich durch einen hohen Wirkungsgradvorteil im Haupt-
fahrbereich aus und erfüllt die Anforderungen bezüglich der Nenn- und Bremsleistung.
Die Auslegung der beiden Einzelkennfelder des Doppeldiffusors sind in Abbildung 5.4
skizziert.
z
x
Druckkammer
Gleitringdichtung
Lagergehäuse
Verdichtergehäuse
Low-Flow Gitter
Druckkammer
High-Flow Gitter
Abbildung 5.5: VSVC Skizze
Infolge der hohen Differenz des Verdichterradabströmwinkels α2 zwischen Nenn- und
Bremsleistung wäre die Aufteilung auf drei Nachleitgitter optimal. Aufgrund der deut-
lich einfacheren Umsetzung wird im Rahmen dieser Arbeit jedoch nur die Ausführung mit
zwei gestapelten Diffusorkanälen betrachtet. Bei der Auswahl geeigneter Nachleitgitter
existiert eine zusätzliche geometrische Randbedingung bezüglich der radialen Erstre-
ckung; Aufgrund des Strömungsvolumens der Sammelspirale ist bei dieser Variabilität
2Variable Stacked Diffuser Vanes Compressor
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Tabelle 5.2: Kenndaten der festen Leitgitter VD42 und VD47
Bez. m˙∗PG ∆η(A) ∆η(B) ∆η(C) ∆η(D) αb,3 fCrAth σs
VD42 −2% +4% −4% −20% −0,5% 75◦ 0,33 1,2
VD47 −20% +3% +2% −1% +3% 65◦ 0,48 1,07
die Schaufellänge beschränkt. Mit dem Hintergrund der in diesem Absatz genannten
Anforderungen wurden die Nachleitgitter VD42 und VD47 als Low- bzw. High-Flow Va-
riante für den Einsatz im Doppeldiffusor ausgewählt. Die Kenndaten dieser Geometrien
sind in Tabelle 5.2 zusammengefasst.
Während VD42 eine im Vergleich zur Basis vergleichbare Pumpgrenze besitzt, zeich-
net sich VD47 durch hohe Wirkungsgrade bei mittleren und hohen Massenströmen aus.
Im Bereich des Drehmomenteckpunktes besitzen beide Nachleitgitter eine vergleichba-
re Wirkungsgradcharakteristik, sodass hier ein Umschaltvorgang im Betrieb stattfinden
könnte. Die Auslegungsgrößen unterscheiden sich hinsichtlich des Teilungsverhältnisses,
des engsten Querschnitts sowie des Schaufelvorkantenwinkels. Bezüglich fCrAth und αb,3
muss im Gegensatz zu dem System mit einem starren Nachleitgitter und SUV kein
Kompromiss eingegangen werden, da in dem vorliegenden Fall nicht alle stationären
Motorbetriebspunkte innerhalb eines einzelnen Kennfeldes liegen müssen.
Für die Aufnahme des jeweils nicht-aktiven Strömungskanals sind in Verdichter- und
Lagergehäuse Aussparungen nötig. Verdichterseitig ist es möglich, eine Tasche in das
Seriengehäuse zu fräsen ohne minimale Wandstärken zu unterschreiten. Auf Seite des
Lagergehäuses muss hierzu eine zusätzliche Adapterplatte gefertigt werden, die mit dem
Lagergehäuse verschraubt ist. Die beiden Nachleitgitter sind axial über eine dünne
Trennwand voneinander separiert. Am äußeren Radius besitzt diese einen Überstand,
um eine Rezirkulation des Fluids über die blinde Beschaufelung zu verhindern. Eine
Rückströmung über die Tasche auf der gegenüberliegenden Seite wird mit Hilfe von
PTFE-Gleitringdichtungen verhindert. Für diesen Zweck wäre die Abdichtung nur auf
einem Radius nötig. Die zweifache Ausführung ermöglicht die Verwendung der Ausspa-
rungen in den Gehäusen als Druckkammern zur Aktuierung des Doppeldiffusors. Mit
zwei Zuleitungen versehen, kann durch Aufprägen eines Differenzdruckes über beide
Kammern der Doppeldiffusor axial verschoben werden. Der Betrag der Druckdifferenz
steuert die Verstellgeschwindigkeit. Zur Fixierung der Endposition genügt aufgrund der
vorwiegend zweidimensionalen Strömung im Diffusor ein sehr geringer Differenzdruck
von unter 1 bar. Alternativ kann eine der beiden Druckkammern durch ein Federnpaket
ersetzt werden. Dies ermöglicht sowohl den Entfall einer Gleitringdichtung als auch die
Umsetzung eines Fail-Safe Konzeptes für den Fall der unbeabsichtigten Reduktion des
Verstelldruckes. Ein solches Konzept ist in Abbildung 7.7 dargestellt.
5.2.2 Heißgasprüfstand
Der Abgasturbolader mit Doppeldiffusor VSVC wurde am Heißgasprüfstand in beiden
Stellungen vermessen. Die Wirkungsgraddifferenz zwischen der Optimalstellung im je-
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Abbildung 5.6: Kennfeld mit Wirkungsgraddifferenz zwischen VSVC mit jeweils optima-
ler Schaufelstellung und Basisverdichter sowie Kennlinien den Low-Flow
Gitters.
weiligen Betriebspunkt und dem Basisverdichter ist in Abbildung 5.6 dargestellt. In der
linken Kennfeldhälfte werden Wirkungsgradvorteile von bis zu sechs Prozentpunkten bei
sehr geringen Massenströmen erzielt. Die Pumpgrenze zeigt sich geringfügig verbessert
im Vergleich zur unbeschaufelten Basis, der maximale Massenstrom ist leicht reduziert.
In Abbildung 5.6 sind außerdem die Kennlinien des VSVC mit konstanter Low-Flow
Beschaufelung dargestellt. Man kann erkennen, dass ohne High-Flow Beschaufelung des
Doppeldiffusors deutliche Abstriche bzgl. des Stopfmassenstroms sowie des Wirkungs-
grades bei mittleren und hohen Massenströmen zu verzeichnen wären.
Vergleicht man die Ergebnisse des Doppeldiffusors mit den Kennfeldern der starren Nach-
leitgitter VD42 und VD47, so fällt auf, dass der Verdichterwirkungsgrad im Zuge der
variablen Umsetzung um 1-3 Prozentpunkte niedriger ausfällt. Mögliche Gründe hierfür
sind die Einführschrägen auf beiden Radien zur Installation der Gleitringdichtungen,
die Spalte zur Sicherstellung der Beweglichkeit bei hohen Temperaturen sowie erhöhte
Oberflächenrauigkeiten und Querschnittsverengungen aufgrund der Schweißnähte zwi-
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schen Trennwand und Nachleitgitter. Zur Vermeidung der Geometrieveränderung auf-
grund eines Fügeverfahrens ist die Ausführung als Spritzgussteil zu empfehlen.
Untersuchungen zum Dichtkonzept
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Abbildung 5.7: Maßnahmen zur Abdichtung des Doppeldiffusors
Zur Untersuchung der Wirksamkeit des Dichtkonzeptes und dessen Einfluss auf den Ver-
dichterwirkungsgrad wurde in einem ersten Schritt der Doppeldiffusor als Variante A1
zunächst ohne jegliche Abdichtung des aktiven Strömungskanals vermessen. Im Nach-
gang wurden folgende Maßnahmen implementiert:
1. Versperrung der Schaufelkanäle des im Lagergehäuse befindlichen High-Flow-Gitters
2. Verwendung einer Gleitringdichtung am äußeren Radius des Low-Flow Gitters
3. Implementierung eines Überstandes der Trennwand
Hieraus ergaben sich folgende Konzepte:
• A1: Ohne Abdichtung
• A2: Maßnahme (1)
• A3: Maßnahme (1) und (2)
• A4: Maßnahme (2) und (3)
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Der Vergleich erfolgt anhand der Ergebnisse des Nachleitgitters VD42, welches aufgrund
der Umsetzung als Starrgeometrieverdichter frei von jeglichen Rezirkulationskanälen im
Diffusor ist. Die Auswertung der Stufenwirkungsgrade für Mu = 1,33 in Abbildung 5.7
zeigt, dass ohne Abdichtung des aktiven Nachleitgitters mit einem Wirkungsgradab-
schlag von bis zu 7 Prozentpunkten im Vergleich zur Festgeometrie zu rechnen ist. Die
Einführung der Maßnahme 1 als Variante A2 reduziert die Strömungsverluste nur in
geringem Maße, sorgt jedoch für eine Reduktion des maximalen Massenstroms. Dies be-
deutet, dass der inaktive Diffusor bei Massenströmen im Bereich der Stopfgrenze als By-
pass fungiert. Die Abdichtung der gegenüberliegenden Seite resultiert in einem weiteren
Rückgang des Stopfmassenstroms so wie einem starken Anstieg des Verdichterwirkungs-
grades auf das Niveau von VD42 bei niedrigen Massenströmen. Der vertikale Verlauf der
Wirkungsgradkennlinie deutet darauf hin, dass bei dieser Konfiguration der maximale
Massenstrom durch Erreichen von Schallgeschwindigkeit im engsten Querschnitt des ak-
tiven Diffusorkanals erreicht wird und keine Bypassmassenströme diesen Wert beeinflus-
sen. In einem nächsten Schritt wurde die Versperrung des inaktiven Strömungskanals
durch einen Überstand der Trennwand ersetzt. Dies entspricht der VSVC-Geometrie,
wie sie im Rahmen dieser Arbeit verwendet wird. Um eine Verstellbarkeit trotz Über-
stand zu gewährleisten, muss auf beiden Gehäuseseiten eine Aussparung zur Aufnahme
der Trennwand vorgesehen werden. Die Ergebnisse zeigen, dass sich dies im Rahmen
der Messgenauigkeit weder auf den Diffusorwirkungsgrad noch auf die Dichtheit negativ
auswirkt.
5.3 VPVC - Rotierbare Schaufeln
5.3.1 Auslegung und Konstruktion
Die Variabilität mit der höchsten Komplexität aufgrund der größten Anzahl an be-
weglichen Teilen ist der Verdichter mit rotierbaren Schaufeln im Diffusor - VPVC3.
Anstellwinkel und Halsquerschnitt können durch eine Drehung der Schaufeln in jedem
Betriebspunkt optimal eingestellt werden. Prinzipskizzen der resultierenden Einzelkenn-
felder sind in Abbildung 5.9 dargestellt.
Der Nachteil des Systems ist die hohe Anzahl an Spalten und die Beschränkung auf
vergleichsweise kurze Schaufeln, um die Verstellbarkeit zu gewährleisten.
Die Auswahl der Schaufelgeometrie für diese Variabilität unterliegt hinsichtlich der Ther-
modynamik lediglich der Anforderung, den Wirkungsgrad in einem einzigen relevanten
Betriebspunkt zu verbessern. Die weiteren Auslegungsziele werden durch die Drehung,
bzw. Anpassung des Anstellwinkels und des engsten Querschnitts an die jeweiligen An-
strömbedingungen erreicht. Eine größere Herausforderungen existiert bzgl. der geometri-
schen Randbedingungen; Zur Reduktion der Spaltströmungen soll ein möglichst großer
Anteil der Schaufel auf dem drehbaren Fuß Platz finden. Darüber hinaus muss darauf
geachtet werden, dass die Änderung des radialen Abstandes der Schaufelvorderkante
des Nachleitgitters zur Hinterkante des Laufrades bei einer Drehung möglichst gering
3Variable Pivoting Vanes Compressor
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Abbildung 5.8: VPVC Skizze
bleibt. Auf diese Weise wird sowohl eine Schwingungsanregung der Laufschaufeln bei zu
geringem als auch ein Wirkungsgradabfall bei zu hohem Abstand verhindert. Zusätzlich
muss verhindert werden, dass ein Schaufelüberstand einen benachbarten Schaufelfuß bei
einer Drehung überstreicht oder bei einem sehr radialen Anstellwinkel aus dem Diffu-
sor hinausragt. Des Weiteren existiert die Vorgabe, dass die aerodynamischen Kräfte
und Momente die zur Verfügung stehende Verstellkraft nicht überschreiten. In Anbe-
tracht dieser Anforderungen und Beschränkungen wird eine um ∆fr,3 = 0,09 verkürzte
Version des Nachleitgitters VD01 als Basis verwendet. Eine Vorhersage der Wirkungs-
gradcharakteristik und der maximalen Massenströme der gedrehten Schaufeln ist mit
Hilfe des eindimensionalen Strömungslösers (1D-CFD) möglich. In Abbildung 5.10 sind
die simulierten Verdichterwirkungsgrade für verschiedene Anstellwinkel zusammen mit
der Basiskennlinie dargestellt.
Das Ausgangsgitter VD01 besitzt einen Schaufelvorderkantenwinkel von 70◦. Durch ei-
ne Drehung um −20◦ kann in Verbindung mit der leicht reduzierte Schaufellänge der
maximale Massenstrom des Basisverdichters erreicht werden. Eine Steigerung der An-
stellwinkel reduziert den maximalen Massenstrom und erhöht die Wirkungsgrade bei
geringen Durchsätzen. Bis auf Bereiche in der Nähe des Basis-Stopfmassenstroms sind
somit signifikante Wirkungsgradvorteile möglich. Eine Aussage über die Pumpstabilität
kann anhand der 1D-CFD nicht getroffen werden. Die Simulationssoftware besitzt keine
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VRVC - αb,3 = 80◦
Abbildung 5.9: VPVC: Prinzipskizze
Pumperkennung, was in Abbildung 5.10 anhand der durchgehenden Kennlinien sichtbar
wird. Mit Hilfe der Simulation werden Kennfelder für alle Anstellwinkel 50◦ ≤ αb,3 ≤ 80◦
in Schritten von 1◦ erstellt. Die Wirkungsgrade der Optimalstellungen der jeweiligen Be-
triebspunkte und die Auslegungsdaten sind in Tabelle 5.3 zusammengefasst.
Tabelle 5.3: Kenndaten des VPVC aus 1D-CFD
Bez. ∆η(A) ∆η(B) ∆η(C) ∆η(D) αb,3 fCrAth σs
1D-Sim. +3,5% +1% −1% +2% 50− 80◦ 0,22− 0,62 1,02
Anhand den Ergebnissen der 1D-Simulation scheint es möglich, einen Wirkungsgrad-
vorteil in weiten Teilen des Kennfeldes erzielen zu können. Die Basisgeometrie erfüllt
zusätzlich alle weiteren geometrischen Anforderungen zur Umsetzung als schwenkbare
Schaufeln.
Der Mechanismus zur Rotation der Schaufeln ist in Abbildung 5.8 dargestellt. Er ori-
entiert sich in seiner Ausführung an bekannten Konzepten der Turbinengeometrie mit
variabler Düsenfläche (VTG, VNT) [8, 54]. Ein elektronischer Stellmotor bewegt eine Ak-
tuatorstange, welche über ein Drehgelenk mit einem äußeren Hebel verbunden ist. Dieser
verursacht die Drehung einer Welle, welche mit einem O-Ring abgedichtet die Verbin-
dung zur inneren Mechanik herstellt. Ein innenliegender Hebel überträgt das Drehmo-
ment der Welle auf einen Verstellring. Jeder Schaufelfuß des drehbaren Nachleitgitters
ist über eine Welle und einem weiteren Hebel über eine Nut-Feder-Verbindung mit die-
sem Verstellring verbunden. Der Abgasturbolader mit rotierbarer Nachleitbeschaufelung
VPVC ist in Abbildung 7.8 ohne Verdichtergehäuse zu sehen.
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Abbildung 5.10: VPVC: Berechnete Wirkungsgradkennlinien aus 1D-CFD mit Basis-
Vergleich
5.3.2 Heißgasprüfstand
Die Ergebnisse des Heißgasprüfstandes werden für den Verdichter mit rotierbarer Nach-
leitbeschaufelung anhand eines Optimalkennfeldes in Abbildung 5.11 dargestellt. Dies
bedeutet, dass die Schaufelstellung in jedem Betriebspunkt so eingestellt wird, dass sich
der größtmögliche Stufenwirkungsgrad ergibt. Der Anstellwinkel variiert hierbei zwi-
schen 52◦ in der Nähe der Stopf- und 78◦ in der Nähe der Pumpgrenze. Der mögliche
Verstellbereich 50◦ ≤ αb,3 ≤ 80◦ wird somit nahezu ausgenutzt. Es zeigt sich, dass
die Differenz zwischen maximal- und minimal notwendiger Auslenkung mit steigenden
Druckverhältnissen sinkt. Der Hauptgrund hierfür ist das Erreichen der Schallgeschwin-
digkeit im engsten Querschnitt des Laufrades, das den maximalen Durchsatz begrenzt.
Eine weitere Vergrößerung des engsten Strömungsquerschnitts im Diffusor führt somit
nicht mehr zu einer Verbesserung des Wirkungsgrades oder des Stopfmassenstroms.
Im Vergleich zum unbeschaufelten Basisverdichter weist der Verdichter mit rotierbarer
Nachleitbeschaufelung eine deutlich verbesserte Pumpgrenze bei mittleren und hohen
Drehzahlen auf. Wirkungsgradvorteile werden nahezu im gesamten Kennfeld erzielt. Ei-
ne Ausnahme bilden Betriebspunkte in der Nähe der Stopfgrenze. Hier zeigt sich eine
Reduktion von bis zu 3 Prozentpunkten, wobei sich der maximale Massenstrom im Ver-
gleich zur Basis nicht ändert.
Der Vergleich der Wirkungsgrade des Optimalkennfeldes mit dem Ergebnis des festen
Nachleitgitters VD01 entlang der Drehzahllinie bei Mu = 1,33 zeigt, dass der Verlust
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Abbildung 5.11: Kennfeld mit Wirkungsgraddifferenz zwischen VPVC mit jeweils opti-
maler Schaufelstellung und Basisverdichter.
durch die variable Umsetzung maximal einen Prozentpunkt beträgt. Mögliche Gründe für
diese Wirkungsgraddifferenz sind die Ringspalte am Schaufelfuß, der erhöhte Axialspalt
zwischen Leitschaufel und dem Verdichtergehäuse zur Sicherstellung der Rotierbarkeit
im Falle einer Wärmeausdehnung sowie die leicht reduzierte Schaufellänge.
Infolge von Fertigungstoleranzen ist der Turbinenwirkungsgrad bei nahezu identischen
Durchsätzen bei niedrigen Drehzahlen um bis zu zwei Prozentpunkte schlechter als die
Basis (vgl. Abbildung 7.9). Ein Einfluss der Verdichtervariabilität ist aufgrund unverän-
derter Randbedingungen bei der Vermessung der Turbine auszuschließen.
5.4 Verhalten variabler Verdichter am schweren NFZ-Motor
Für die Bewertung der drei geometrisch-verstellbaren Verdichter am Vollmotorenprüf-
stand des OM471 erfolgt die Positionsvorgabe der jeweiligen Verdichtervariabilität über
ein pulsweitenmoduliertes Signal (SV) in einem Wertebereich: 0 ≤ SV ≤ 100. Für das
VRVC-System mit festem Nachleitgitter und Schubumluftventil bedeutet 0 hierbei ein
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geschlossenes und 100 ein offenen Schubumluftventil. Beim Verdichter mit Doppeldiffusor
VSVC entspricht der Wert 0 einer Druckbeaufschlagung der Kammer im Verdichterge-
häuse und somit der Aktivierung des Low-Flow Gitters. Dementsprechend befinden sich
bei SV = 100 die High-Flow Schaufeln im durchströmten Diffusorkanal aufgrund des
Überdrucks in der Kammer des Lagergehäuses. Für den Verdichter mit schwenkbarer
Nachleitbeschaufelung resultiert aus dem Eingangssignal zwischen 0 und 100 über einen
linearen Zusammenhang ein Anstellwinkel im Bereich: 50◦ ≤ αb,3 ≤ 80◦.
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Abbildung 5.12: Vergleich der Volllastlinie am Motorprüfstand
Entlang der Volllastlinie des OM471 mit einer Leistung von 390 kW zeigen sich die Wir-
kungsgradvorteile der variablen Verdichter besonders bei niedrigen Drehzahlen, darge-
stellt in Abbildung 5.12. Bis zum Erreichen des Nennpunktes werden mit allen Syste-
men Verbesserungen von bis zu 5 Prozentpunkten erreicht, wobei nur das System mit
starrem Nachleitgitter und Schubumluftventil VRVC diesen Wert auch im verbrauchsre-
levanten Drehzahlbereich erzielt. Doppeldiffusor VSVC und Drehschaufler VPVC zeigen
sich bei 1200 rpm um 2 Prozentpunkte im Vergleich zur Basis verbessert. Die Reduktion
des Wirkungsgrades bei hohen Drehzahlen fällt bei diesen beiden System dafür deut-
lich geringer aus als bei Verwendung der VRVC-Verdichterstufe. Während das VRVC-
Schubumluftventil entlang der Volllastlinie stets geschlossen ist, müssen die Stellungen
des Doppeldiffusors und der rotierbaren Nachleitbeschaufelung dem aktuellen Betrieb-
spunkt angepasst werden. Der Umschaltpunkt des Doppeldiffusors von Low-Flow auf
High-Flow Gitter erfolgt bei 1100 rpm. Der Anstellwinkel des Drehschauflers variiert in
einem vergleichsweise schmalen Bereich zwischen 74◦ und 66◦.
Die resultierenden Verdichterwirkungsgrade aller Systeme entlang der Volllastlinie ent-
sprechen der Erwartungshaltung nach Auswertung der Heißgasprüfstandsdaten. Dies
bedeutet, dass sich die Betriebspunkte der Schlucklinie im Verdichterkennfeld durch
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Einsatz eines variablen Verdichters im Vergleich zur Basis nur unwesentlich ändern. Die
Steigerung des Ladedrucks durch die Reduktion der aerodynamischen Verluste im Diffu-
sor führt bei unveränderter Einspritzmenge im ersten Schritt zu erhöhten Ladedrücken
sowie Frischgasmengen und somit steigendem Verbrennungsluftverhältnis. Daraus folgt
eine schnellere Verbrennung sowie erhöhte Stickoxidemissionen und eine reduzierte Ruß-
bildung. Hierbei ist der Anstieg der NOx-Rohemissionen auch eine Folge des schlechteren
AGR-Transports aufgrund des erhöhten Ladedruckes.
Der Zuwachs an Luftmasse führt in Folge der gesteigerten Wärmekapazität zu reduzier-
ten Turbineneintrittstemperaturen, was durch die erhöhten Turbinendruckverhältnisse
kompensiert wird und somit zu einer vergleichsweise geringen Änderungen der Totalent-
halpie vor der Turbine führt. Als Folge ist ein leichte Erhöhung der Turboladerdreh-
zahl sowie eine Verschiebung des Verdichterbetriebspunktes entlang der entsprechenden
Drossellinie zu beobachten. Gilt als Randbedingung ein unveränderter Mitteldruck im
Vergleich zur Basis, muss in der Folge aufgrund der reduzierten Ladungswechselverluste
und verbesserten Verbrennung die Einspritzmenge reduziert werden. Dies führt dazu,
dass als Endresultat der Verdichterbetriebspunkt und die Turboladerdrehzahl bei Ver-
wendung eines beschaufelten Diffusors nahezu konstant bleiben, wenn durch die Nach-
leitbeschaufelung der Verdichterwirkungsgrad verbessert werden kann.
Im Fall negativer Wirkungsgraddifferenzen, zu sehen bei hohen Motordrehzahlen bei
Verwendung des starren Nachleitgitters, wird das reduzierte Totaldruckverhältnis über
die Turbinenstufe nicht ausreichend über steigende Turbineneintrittstemperaturen kom-
pensiert, sodass es in der Folge zu einem Abfall der Turboladerdrehzahl kommt. Der
Turbinenwirkungsgrad spielt bei diesen Wirkketten eine untergeordnete Rolle. Die Än-
derungen von ηT verhält sich umgekehrt proportional zur Differenz des Verdichterwir-
kungsgrades. So ist bei N = 1100 rpm und Versuchen mit dem VRVC-System mit star-
rem Nachleitgitter eine Reduktion des Turbinenwirkungsgrades von 0, 5 Prozentpunk-
ten zu beobachten. Durch eine Anpassung der Turbinengeometrie für geringfügig höhere
Durchsatzkennwerte wäre es möglich, diesen Nachteil auszugleichen. Bezüglich des Nenn-
punktes bei 1600 rpm sind alle 3 Systeme ohne Anpassung der Turbine in der Lage, die
Anforderungen zum Erreichen der Nennleistung von 390 kW zu erfüllen. Dies liegt an
positiven Wirkungsgraddifferenzen in diesem Betriebspunkt in Verbindung mit den be-
schriebenen Vorgängen, die zu einer unveränderten Turboladerdrehzahl bei verbessertem
Verdichterwirkungsgrad führen.
Wird die Messreihe der Volllast unter der Vorgabe im Vergleich zur Basis unveränderter
Stickoxidemissionen durchgeführt, so reduziert sich für alle variablen Systeme der Ver-
dichterwirkungsgrad um maximal 0,5 Prozentpunkte. Der Grund hierfür ist die kaum
veränderte Lage der Schlucklinie im Verdichterkennfeld. Diese ist für die Basis und beide
Messreihen der Verdichterstufe mit starrem Nachleitgitter und SUV in Abbildung 5.13
dargestellt4. Die Verdichterbetriebspunkte bewegen sich bei Verwendung der Nachleit-
beschaufelung und unter veränderter Stellung der AGR-Klappe entlang einer Drossel-
linie mit nahezu konstanter Steigung, die bis zu N = 1500 rpm weitestgehend mit der
4Das VRVC-System besitzt die größten Änderungen des Verdichterwirkungsgrades entlang der Voll-
lastlinie und wird aus diesem Grund für die Auswertung verwendet.
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Abbildung 5.13: Abschnitt der Volllast-Schlucklinie (800 − 1600 rpm) der Basis und
des VRVC für einen unveränderten Datensatz und unveränderte
Stickoxidemissionen
Motorschlucklinie entlang der Volllast übereinstimmt. Hieraus ergibt sich, dass für die
Auslegung eines Verdichters mit Nachleitbeschaufelung die Motorschlucklinie eines un-
beschaufelten Diffusors verwendet werden kann. Da die Isolinien des Verdichterradab-
strömwinkels α2 nahezu parallel zur Drossellinie im entsprechenden Betriebspunkt bei
Variation der AGR-Klappenstellung verlaufen, ist die Aussage auch gültig, wenn neben
dem Mitteldruck auch Vorgaben bezüglich der Stickoxidemissionen als Randbedingung
existieren.
5.4.2 Lastvariation
Für die Bewertung des Verhaltens variabler Verdichter am schweren Nutzfahrzeugmotor
OM471 bei variierender Last werden die Ergebnisse des Vollmotorenprüfstandes bei ei-
ner Motordrehzahl von 1200 rpm (entspricht der Marschdrehzahl) und unterschiedlichen
Mitteldrücken ausgewertet.
Dargestellt in Abbildung 5.14 sind die Differenzen des Verdichterwirkungsgrades und die
Stellungen der variablen Nachleitgitter über dem effektiven Mitteldruck bei 1200 rpm.
Alle drei variablen Systeme weisen hierbei eine ähnliche Charakteristik auf: Die Wir-
kungsgraddifferenzen steigen mit zunehmenden Mitteldrücken. Der Grund hierfür ist
die Zunahme des Anströmwinkels der Diffusorschaufeln entlang der Motorschlucklinie.
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Abbildung 5.14: Lastvariation variabler Verdichter am Motorprüfstand
Bei niedrigen Lasten herrschen durch vergleichsweise hohe Massenströme bei geringen
Druckverhältnissen und ATL-Drehzahlen sehr radiale Verdichterradabströmwinkel (vgl.
Abbildung 4.16). Eine Verbesserung der Strömungsverzögerung durch eine Nachleitbe-
schaufelung ist kaum möglich. Bei hohen Lasten steigt α2 und somit auch das Potential
der Wirkungsgradverbesserung durch einen beschaufelten Diffusor. Um in jedem Betrieb-
spunkt die Strömung optimal zu leiten, muss der Anstellwinkel der rotierbaren Beschau-
felung des VPVC-Systems entsprechend den Anströmbedingungen von 63◦ bei niedrigen
auf 73◦ bei hohen Mitteldrücken mitgeführt werden. Beim Doppeldiffusor ist durchweg
das High-Flow-Gitter aktiv, beim VRVC-System das Schubumluftventil geschlossen. Die
Auswirkungen auf die Turboladerdrehzahl und die Lage der Verdichterbetriebspunkte
entlang der Schlucklinie im Kennfeld sind mit den Ergebnissen der Untersuchung bei
Volllast vergleichbar. Somit zeigt sich die ATL-Drehzahl im Bereich positiver ∆η im
Vergleich zur Basis unverändert, während sie für ∆η << 0 sinkt.
Für Aussagen bezüglich der Betriebskosten des Motors bei Einsatz eines variablen Ver-
dichters werden die Kraftstoffverbräuche im Hauptfahrbereich ausgewertet. Entspre-
chend der in Unterabschnitt 4.2.2 durchgeführten Analyse befindet sich dieser im vollast-
nahen Bereich der Marschdrehzahl von 1200 rpm. Die Änderungen des spezifischen Kraft-
stoffverbrauchs bei einem effektiven Mitteldruck von 25,4 bar sind in Abbildung 5.15
dargestellt. Bei einem im Vergleich zur Basis unveränderten Datensatz und somit ohne
Anpassung des AGR-Stellers entsprechend der erhöhten Stickoxid-Rohemissionen, aus-
gelöst durch die hohen Verdichterwirkungsgrade der variablen Verdichter, reduziert sich
der Kraftstoffverbrauch im betrachteten Betriebspunkt um 0,6%-1,4%, je nach einge-
setzter Variabilität. Während der Vorteil des starren Nachleitgitters gegenüber Doppel-
diffusor und Drehschaufler über die Differenz des Verdichterwirkungsgrades im relevan-
ten Betriebsbereich erklärt werden kann, sind die Unterschiede zwischen Doppeldiffusor
VSVC und Drehschaufler VPVC auf unterschiedliche Turbinenwirkungsgrade aufgrund
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Abbildung 5.15: Reduktion des Kraftstoffverbrauchs im Hauptfahrbereich
von Fertigungstoleranzen zurückzuführen; Die Messung am Heißgasprüfstand zeigt, dass
der Abgasturbolader mit rotierbarer Nachleitbeschaufelung einen um bis zu zwei Pro-
zentpunkte verbesserten Turbinenwirkungsgrad besitzt als der Doppeldiffusor-ATL (vgl.
Abbildung 7.9).
Um die Betriebskosten der variablen Systeme gegenüber des Basisverdichters bei unver-
änderten NOx-Rohemissionen zu bewerten, wird in einem zweiten Schritt die Stellung
der AGR-Klappe angepasst, um mit Hilfe eines erhöhten, rückgeführten Abgasmassen-
stroms die Stickoxidemissionen auf das Niveau der Basis zu reduzieren. Alternativ hierzu
wäre eine Anpassung des Durchsatzkennwertes der Turbine möglich, um den Ladedruck
im Vergleich zur Basis bei reduziertem Turbinendruckverhältnis konstant zu halten. Da
im Rahmen dieser Arbeit individuelle Anpassungen an allen Turbinengeometrien notwen-
dig wären, wurde in Anbetracht des Aufwandes die Vorgehensweise über die Änderung
der AGR-Rate gewählt. Durch den positiven Effekt auf den Ladungswechsel liegt die
Änderung des Kraftstoffverbrauches durch Erhöhung des Turbinendurchsatzkennwertes
in der Regel zwischen dem Ergebnis mit und ohne Anpassung der AGR-Klappe. Somit
stellen die in Abbildung 5.15 gezeigten Werte eine Abschätzung bzgl. der minimal- und
maximal-möglichen Verbrauchsreduktion dar, wie sie sich durch eine Turbinenanpassung
ergeben würde.
Bei der Messreihe mit unveränderten Stickoxidemissionen im Vergleich zur Basis hal-
biert sich das Potential der Verbrauchsreduktion. Die Gründe hierfür sind die durch die
erhöhte AGR-Menge verlängerte Verbrennungsdauer und die Veränderung des Verbren-
nungsschwerpunktes sowie Verluste im Ladungswechsel. Diese Nachteile können durch
verringerte Wandwärmeverluste im Vergleich zur Messung mit unverändertem Datensatz
nicht ausgeglichen werden.
Im Teillastbereich bei einem Mitteldruck von 9,5 bar (entspricht einer Geschwindigkeit
von ca. 80 km/h auf ebener Strecke) kann mit keinem System eine Verbesserung hinsicht-
lich des Kraftstoffverbrauchs erzielt werden. Bei Betrachtung des Verdichters mit starrem
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Nachleitgitter und SUV ergibt sich dies direkt aus dem Verdichterwirkungsgrad, der in
diesem Betriebspunkt mit der Basis vergleichbar ist. In Bezug auf Doppeldiffusor- und
Drehschaufel-Verdichter existieren zwar Vorteile im Bereich zwischen 1,5 und 3 Pro-
zentpunkten, aufgrund des ohnehin vorhandenen hohen Verbrennungsluftverhältnisses
λ > 1, 8 und des geringen Anteils der Ladungswechselarbeit entspringt hieraus jedoch
keine messbare Veränderung des Kraftstoffverbrauchs.
5.4.3 Dynamisches Ansprechverhalten
Das dynamische Ansprechverhalten bei einer Lastaufschaltung aus dem Schubbetrieb
heraus wird mit Hilfe von Motorprozesssimulationen bewertet. Hierzu wird für das
VSVC- und VPVC-System das jeweilige Optimalkennfeld als Eingangsgröße für die Be-
rechnung verwendet. Es wird somit die Annahme getroffen, dass im realen Fahrbetrieb zu
jeder Zeit die wirkungsgradoptimale Stellung identifiziert und vorgegeben werden kann.
Diese These wird im weiteren Verlauf dieses Unterabschnitts überprüft.
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Abbildung 5.16: Verhalten bei Lastaufschaltung
In Abbildung 5.16 (a) ist der Verlauf des Ladedrucks über der Zeit nach Einspritzbe-
ginn für eine konstante Motordrehzahl von 1100 rpm zu sehen. Die Werte unterscheiden
sich hierbei sowohl im Verlauf als auch dem Endwert. Dies ist ein Resultat aus den
unterschiedlichen Verdichterwirkungsgraden entlang der entsprechenden Schlucklinie im
Verdichterkennfeld. Der Verdichterbetriebspunkt bei t = 0 s befindet sich bei niedrigen
Umfangsgeschwindigkeiten in der Nähe der Stopfgrenze. Für das System mit starrem
Nachleitgitter VRVC resultiert hieraus ein sehr niedriger Ladedruck, der die Einspritz-
menge beim Lastsprung begrenzt und somit wiederum die Zeit verlängert, in der die
Verdichterstufe mit vergleichsweise niedrigen isentropen Wirkungsgraden arbeitet. Die
effiziente Verdichtung bei voller Last und der daraus resultierende hohe Ladedruck am
Ende des Lastsprungs kann diesen Nachteil hinsichtlich der T90-Zeit5 für N > 900 rpm
5Verstrichene Zeit ab Einspritzbeginn, bis 90% des Ziel-Drehmomentes erreicht werden.
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nicht kompensieren, wie in Abbildung 5.16 (b) zu sehen ist. Während das System mit
drehbarer Nachleitbeschaufelung VPVC im gesamten untersuchten Drehzahlbereich eine
Verbesserung des Ansprechverhaltens ermöglicht, ist dies für den Doppeldiffusor nur bis
1100 rpm möglich. Die Abhängigkeit der Ansprechzeiten der variablen Systeme von der
Motordrehzahl resultiert aus der Lage der Schlucklinie im Verdichterkennfeld; Niedri-
ge Motordrehzahlen sorgen für vergleichsweise geringe Massenströme und somit hohe
Verdichterradabströmwinkel α2, bei denen das Potential der Wirkungsgradverbesserung
durch die Nachleitbeschaufelung besonders hoch ist.
Ein ähnliches Ergebnis wird erzielt bei der Simulation des Drehzahl-Hochlaufs unter ma-
ximaler, kommandierter Last. Durch den vergleichsweise hohen Drehzahlgradienten aus
dem Schubbetrieb heraus, vergleichbar dem Beschleunigen des Fahrzeuges aus dem Stand
im ersten Gang, werden die Betriebspunkte des Verdichters der stationären Volllastlinie
nicht erreicht. Die Wirkungsgradvorteile der variablen Verdichter bei hohen α2 können
somit nicht zu einem im Vergleich zur Basis verbesserten Verlauf des Drehmomentes
beitragen, da der Verdichter während dieses dynamischen Hochlaufs bei vergleichsweise
hohen Massenströmen und niedrigen Druckverhältnissen betrieben wird. Ein leicht ver-
bessertes Beschleunigungsverhalten des Fahrzeuges ist somit nur für das VPVC-System
mit schwenkbarer Nachleitbeschaufelung zu erwarten, während das starre Nachleitgitter
zu Nachteilen führen wird.
Für die Simulation des Lastsprungs wurde ein statisches Optimalkennfeld für Doppeldif-
fusor VSVC und Drehschaufler VPVC hinterlegt. Im Folgenden soll gezeigt werden, dass
die Bestimmung des optimalen Anstellwinkels auch im hochdynamischen Betrieb mög-
lich ist, um im realen Fahrbetrieb die Ansprechzeiten der variablen Verdichter darstellen
zu können. Hierzu wird für die Vorgabe des Sollwertes ein Kennfeld hinterlegt, aus dem
der Wert des Anstellwinkels als Funktion der Turboladerdrehzahl und Motordrehzahl
hinterlegt ist. Diese Vorgehensweise beruht auf den folgenden Annahmen:
• Für eine Drossellinie und eine Turboladerdrehzahl gibt es genau einen optimalen
Anstellwinkel.
• Die Motorschlucklinie als Drossellinie im Verdichterkennfeld ändert sich nicht durch
Änderungen der Schaufelstellung im Diffusor.
• Ladeluftkühler und AGR-Kühler besitzen stets ausreichend Kühlleistung für ein
unverändertes T021, sodass die Lage der Motorschlucklinie im Verdichterkennfeld
nur eine Funktion der Motordrehzahl und der zugehörigen AGR-Rate ist (vgl. [64,
S. 64].
Die Vorgehensweise zeichnet sich dadurch aus, dass zunächst ein Optimalkennfeld αb,3 =
f(m˙,ΠV ) des variablen Verdichters durch Variation der Turboladerdrehzahl und Dros-
selstellung am Turboladerprüfstand ermittelt wird. In einem zweiten Schritt werden die
Schlucklinien der unterschiedlichen Motordrehzahlen ΠV = f(m˙) unter Verwendung des
unbeschaufelten Basisverdichters in das Optimalkennfeld eingetragen. An den Schnitt-
punkten der Motorschlucklinien mit den Turboladerdrehzahlen werden die Schaufelstel-
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lungen extrahiert und in ein Kennfeld eingetragen. Im Betrieb wird die optimale Schau-
felstellung über Interpolation der ATL- und Motordrehzahl ermittelt. In Abbildung 5.17
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Abbildung 5.17: Vergleich des VPVC-Anstellwinkels aus der Simulation mit dem ATL-
/Motordrehzahlmodell
ist der Drehschaufel-Anstellwinkel aus der GT-Power Simulation zu sehen (optimal) im
Vergleich mit der Sollwertvorgabe anhand der nachträglichen Auswertung von Motor-
und Turboladerdrehzahl im jeweiligen Betriebspunkt des Lastsprungs. Es ist ersichtlich,
dass die maximale Differenz zwischen Optimalwert aus der Simulation und Anstellwinkel,
wie er durch das Sollwertmodell vorgegeben worden wäre, stets weniger als 2◦ beträgt.
In Anbetracht des Wirkungsgradplateaus der Nachleitbeschaufelung, wie bei der Unter-
suchung der Hysterese in Unterabschnitt 5.4.7 zu sehen ist, kann davon ausgegangen
werden, dass mit Hilfe der Sollwertvorgabe aus dem Drehzahlkennfeld ein vergleichbares
Ansprechverhalten erzielt werden kann. Darüber hinaus kann die Qualität der Vorhersa-
ge über eine Erhöhung der vermessenen Turboladerdrehzahlen im Optimalkennfeld und
somit einer Zunahme der Stützstellen verbessert werden.
5.4.4 Low-End Torque
Zur Realisierung von Downspeeding-Konzepten muss das Drehmoment im unteren Dreh-
zahlbereich gesteigert werden. Um hierfür die Eignung variabler Verdichter zu bewerten,
werden am Vollmotorenprüfstand die Mitteldrücke im relevanten Drehzahlbereich er-
höht, bis ein motorischer Grenzwert erreicht wird oder ein Pumpvorgang auftritt. Diese
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Abbildung 5.18: Steigerung des effektiven Mitteldruckes im unteren Drehzahlbereich
Untersuchung wird sowohl für die variablen Systeme als auch den Basisverdichter durch-
geführt. Letzteres ist notwendig, da in der Serienkonfiguration aufgrund einer Höhenre-
serve und der mechanischen Beanspruchung des Getriebes das Potential der Verdichter-
stufe unter Normbedingungen nicht ausgeschöpft wird. Die Ergebnisse der Untersuchung
sind in Abbildung 5.18 dargestellt.
Bei 900 rpm, dem Drehmomenteckpunkt, erzielen alle untersuchten Systeme ein ähnliches
Ergebnis, da bei dieser Drehzahl die maximale Einspritzmenge die Steigerung des effekti-
ven Mitteldruckes limitiert. Die Unterschiede im Verdichterwirkungsgrad sind zu gering,
um sich bei gleicher Einspritzmenge signifikant auf den Lade- und Mitteldruck auszu-
wirken. Ein anderes Ergebnis ergibt sich bei 800 rpm. Hier wird die maximal-mögliche
Einspritzmenge nicht ausgeschöpft, da die Grenzwerte bezüglich der Stickoxidemissionen
und Turbineneintrittstemperaturen erreicht werden. Mit Hilfe des Doppeldiffusor-Low-
Flow-Gitters ist bei dieser Drehzahl eine Steigerung des Mitteldruckes im Vergleich zum
unbeschaufelten Basisverdichter von ca. 2 bar möglich. Bei 700 rpm erzielt das System
mit starrem Nachleitgitter6 trotz eines Wirkungsgradvorteils von 4 Prozentpunkten ge-
genüber der Basis einen niedrigeren maximalen Mitteldruck, da bei höheren Einspritz-
mengen Pumpstöße auftreten. Die Ergebnisse von Doppeldiffusor, Drehschaufler und
unbeschaufeltem Diffusor sind bei dieser Drehzahl aufgrund einer Limitierung der Ein-
6Während der Messung bei 800 rpm kam es beim VRVC-System zu leichten Pumpstößen, die erst
bei der Auswertung sichtbar wurden. Das Ergebnis dieses Messpunktes ist aus diesem Grund nicht
dargestellt.
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spritzmenge ohne Erreichen eines thermodynamisch-relevanten Grenzwertes analog zu
den Ergebnissen bei N = 900 rpm vergleichbar.
Infolge der positiven Wirkungsgraddifferenzen und der verbesserten Pumpgrenze ist es
somit möglich, durch Verwendung des Doppeldiffusors VSVC und des Diffusor mit ro-
tierbarer Nachleitbeschaufelung VPVC das Drehmoment im unteren Drehzahlbereich um
bis zu 10% zu steigern, falls keine Beschränkung bzgl. der maximalen Einspritzmenge
vorliegt. Voraussetzung hierfür ist neben der mechanischen Haltbarkeit des Antriebss-
trangs eine im Vergleich zur Basis verbesserte, dynamische Pumpstabilität, um auch bei
transienten Vorgängen im Höhenbetrieb instabile Betriebszustände des Verdichters zu
vermeiden.
5.4.5 Dynamische Pumpstabilität
Die dynamische Pumpstabilität wird am Vollmotorenprüfstand anhand von Lastabwür-
fen aus der Volllast heraus bei konstanten Motordrehzahlen untersucht. Ein Pumpstoß
kann hierbei visuell über Schwingungen der Prüfstandsverrohrung wie auch über einen
Anstieg der Verdichtereintrittstemperatur detektiert werden. Die Untersuchung wird für
alle variablen Systeme wie auch für die Basis-Verdichterstufe durchgeführt.
Die Ergebnisse aller Verdichtergeometrien sind in Tabelle 5.4 zusammengefasst. Ein „x“
steht hierbei für einen aufgetretenen Pumpstoß nach der schlagartigen Reduktion der
Last, bzw. der Einspritzmenge.
Tabelle 5.4: Auftreten von Pumpstößen bei Lastabwürfen
Bezeichnung 500 rpm 700 rpm 900 rpm 1100 rpm
Basis - - x -
VRVC - SUV geschl. x x x -
VRVC - SUV öffnet - - x x
VSVC - Low-Flow - - - -
VPVC - αb,3=f(M,N) x x x x
VPVC - αb,3=const - - - -
Wie in Unterabschnitt 2.3.3 beschrieben, treten Pumpstöße im Fahrbetrieb der Serien-
konfiguration des OM471 nur bei manuellen Schaltvorgängen aus der Volllast heraus
bei niedrigen Drehzahlen im Höhenbetrieb auf. Somit bestimmt das Ergebnis des Ba-
sisverdichters - ein Pumpstoß bei 900 rpm - die minimale Pumpstabilität, die von den
variablen Verdichtern erreicht werden sollte.
Messreihen des Verdichters mit starrem Nachleitgitter wurden sowohl mit konstant ge-
schlossenem als auch mit aktivem Schubumluftventil durchgeführt, welches sich zum
Zeitpunkt des Lastabwurfes öffnet. Hierbei kam es bei 900 rpm in beiden Konfiguratio-
nen zu einer Rückströmung der verdichteten Luft. Bei geringeren Drehzahlen konnte der
Pumpstoß durch Aktivieren des SUVs vermieden werden, bei höheren wurde er ausgelöst
durch Öffnen des Rückströmkanals. Der Grund für diese Charakteristik ist die steigende
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Differenz zwischen den Druckverhältnissen der Kennlinien bei geschlossenem und geöff-
netem SUV bei zunehmenden ATL-Drehzahlen (vgl. Abbildung 5.3). Für N > 1100 rpm
sind die aerodynamischen Verluste durch die Rezirkulation so hoch, dass das Druckge-
fälle zwischen Verdichteraustritt und nachfolgendem Luftvolumen eine Rückströmung
auslöst, während bei niedrigen Motordrehzahlen die Erweiterung der Pumpgrenze aus-
reicht, um die Trägheit des Ladeluftvolumens und des Rotors zu kompensieren. Öffnet
man das Schubumluftventil nur bei niedrigen Drehzahlen kann somit eine im Vergleich
zur Basis vergleichbare Pumpstabilität erzielt werden.
Die Ergebnisse des VSVC-Doppeldiffusors in der Low-Flow Stellung stehen im Einklang
mit den Resultaten der Untersuchung am Heißgasprüfstand. Die Verbesserung der Pump-
grenze im Verdichterkennfeld äußert sich im Ausbleiben von Pumpstößen für alle un-
tersuchten Motordrehzahlen. Die High-Flow Stellung wurde bezüglich der dynamischen
Pumpstabilität nicht untersucht, da aufgrund der Auslegung für die rechte Kennfeldhälf-
te bei niedrigen Drehzahlen entlang der Volllastlinie vereinzelt ein stationäres Pumpen
auftritt.
Das VPVC-System wurde mit zwei unterschiedlichen Prinzipien bzgl. der Sollwertvor-
gabe für den Anstellwinkel der rotierbaren Nachleitbeschaufelung untersucht:
• αb,3=f(M,N) - Der Sollwert des Anstellwinkels ergibt sich aus einem Kennfeld mit
den Eingangsgrößen Motordrehmoment und Motordrehzahl. In dieses Kennfeld
werden im Vorhinein die jeweiligen stationären Optimalstellungen eingetragen.
• αb,3=const. - Der Anstellwinkel des VPVC-Systems bleibt konstant in der Volllast-
Stellung während des Lastabwurfes. Da Motor- und ATL-Drehzahl im ersten Mo-
ment und somit während der entscheidenden Phase des Lastabwurfes konstant
bleiben, entspricht dieses Regelverhalten der in Unterabschnitt 5.4.3 vorgestellten
Logik zur Sollwertvorgabe.
Es zeigt sich ein grundverschiedenes Verhalten für beide Varianten der Anstellwinkel-
vorgabe. Während es bei der Interpolation der Stellung aus einem Motorkennfeld heraus
bei jeder Drehzahl zu instabilen Verdichterbetriebspunkten kommt, kann mit Hilfe des
konstanten Anstellwinkels die Pumpstabilität im Vergleich zur Basis verbessert werden.
Analog zu den Ergebnissen des VSVC-Doppeldiffusors resultiert letzteres aus der Verbes-
serung der Pumpgrenze, wie am Heißgasprüfstand gezeigt werden konnte. Das Auftreten
von Pumpstößen bei αb,3 = f(M,N) rührt aus der Trägheit des Rotors und des Luftvo-
lumens der Verrohung nach dem Verdichteraustritt.
In Abbildung 5.19 sind die charakteristischen Motor- und ATL-Werte während des Last-
abwurfs für beide Varianten der Anstellwinkelvorgabe über der Zeit dargestellt. Durch
den Sprung aus der Volllast in den Schubbetrieb, wird bei αb,3 = f(M,N) der Anstell-
winkel entsprechend dem optimalen Wert für niedrige Lasten reduziert, obwohl sich der
Verdichterbetriebspunkt im ersten Moment nur geringfügig ändert. Da sich durch den
kurzzeitigen Einbruch der Motordrehzahl der Anströmwinkel der Nachleitbeschaufelung
eher erhöht, führt dieses VPVC-Verhalten zu einem Pumpstoß, wie es am Anstieg von
T01 und dem Verlauf des Ladedrucks zu sehen ist, im Gegensatz zum Verhalten dieser
Größen bei αb,3 = const.
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Abbildung 5.19: Lastabwurf bei 900 rpm mit Schaufelstellungen aus Kennfeld
(SV=f(M,N)) und konstanter Schaufelstellung (SV=const.)
5.4.6 Bremsbetrieb
Die Ergebnisse der variablen Verdichter und der Basiskonfiguration im Bremsbetrieb sind
in Abbildung 5.20 dargestellt. Das einzige verstellbare Verdichtersystem, das in jedem
Betriebspunkt einen zur Basis vergleichbaren Ladedruck für die Dekompressionsbremse
bereitstellt, ist der Verdichter mit schwenkbarer Nachleitbeschaufelung VPVC. Hierbei
genügt es, den Anstellwinkel bei αb,3 = 66◦ über alle Drehzahlen konstant zu halten,
da die Änderung des Verdichterradabströmwinkels α2 im gesamten Betriebsbereich der
Motorbremse vergleichsweise gering ist.
Bei Verwendung des Doppeldiffusors oder des starren Nachleitgitters mit geschlossenem
SUV sind durch die niedrigen Wirkungsgrade bei geringen Verdichterradabströmwinkeln
α2 deutliche Abschläge bezüglich der Motorbremsleistung im gesamten Drehzahlbereich
zu verzeichnen: Bis zu 10% bei Verwendung des starren Nachleitgitters und bis zu 6%,
wenn das High-Flow-Gitter des Doppeldiffusors aktiv ist. Die Stellung der AGR-Klappe
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Abbildung 5.20: Motorbremsleistung
ist hierbei in jedem Betriebspunkt so angepasst, dass sich bereits der höchstmögliche
Ladedruck ergibt. Das Potential bzgl. der Erhöhung der Bremsleistung über eine Verrin-
gerung des rückgeführten Gases ist bei Verwendung eines Verdichters mit Nachleitgitter
sehr viel geringer als im Fall eines unbeschaufelten Diffusors. Während bei Verdichterstu-
fen ohne Diffusorbeschaufelung eine Reduktion der rückgeführten Gasmenge mit einer
Steigerung der Turboladerdrehzahl und somit Verbesserung des Ladedruckes und der
Bremsleistung einhergeht, führt dies bei Verdichtern mit beschaufelten Diffusoren zu
keiner Optimierung. Zwar erhöht sich zunächst das Druckverhältnis der Turbine und
somit die ATL-Drehzahl, als Folge der veränderten Stellung der AGR-Klappe bewegt
sich der Verdichterbetriebspunkt jedoch zu höheren Massenströmen, da sich die Cha-
rakteristik der Motor-Schlucklinie verändert. Dies führt zu höheren Verdichterradab-
strömwinkeln und somit zu einem signifikant reduzierten Verdichterwirkungsgrad und
stark fallendem Ladedruck. Dieser mindert wiederum das Totalenthalpiegefälle über die
Turbine, sodass am Ende eine kaum veränderte ATL-Drehzahl und somit keine Verbes-
serung der Bremsleistung über eine Reduktion der rückgeführten Gasmenge möglich ist.
Die Beschränkungen bezüglich des Druckgefälles über das Auslassventil, der maximalen
Turboladerdrehzahl oder des Druckes im Abgaskrümmer werden bei den Verdichtern mit
starrem Nachleitgitter VRVC und Doppeldiffusor VSVC nicht erreicht. Bei der Basis so-
wie dem VPVC-Drehschaufler ist eine weitere Steigerung der maximalen Bremsleistung
aufgrund des Limits bzgl. der ATL-Drehzahl nicht möglich.
Sind mehrere Leistungsstufen der Dekompressionsbremse nötig, wird dies im Falle des
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OM471 mit Basisverdichter über eine Änderung der Anzahl der aktiven Bremsnocken
und einer Variation des AGR-Stellers erreicht. Durch den Einsatz des Doppeldiffusors
oder des Drehschauflers entsteht eine weitere Möglichkeit zur Einflussnahme auf die Leis-
tung der Motorbremse. Stellungen mit niedrigen Verdichterwirkungsgraden entlang der
Schlucklinie der Motorbremse ermöglichen eine Reduktion der Leistung der Jake-Brake
bei unveränderter Anzahl der Bremsnocken und konstanter Stellung der AGR-Klappe
um bis zu 30%. Im Fall des VPVC-Systems mit schwenkbarer Nachleitbeschaufelung
geschieht dies stufenlos mit Hilfe sehr radialer Anstellwinkel bis zu 50◦. Bei Einsatz des
Doppeldiffusor-Systems kann durch Aktivieren des Low-Flow-Gitters die Verdichterstu-
fe mit hohen aerodynamischen Verlusten betrieben werden, um so den Ladedruck zu
vermindern. Die maximalen Verdichteraustritts- und Turbineneintrittstemperaturen lie-
gen in diesem Fall bei T02 = 160 ◦C und T031 = 470 ◦C und sind somit ebenso unkri-
tisch wie im Fall der optimalen Verdichterwirkungsgrade und hohen Bremsleistungen
(T02 = 190 ◦C, T031 = 460 ◦C).
5.4.7 Ansteuerung
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Abbildung 5.21: VPVC: Hysterese am Motorprüfstand
Aufgrund der Spalte zur Gewährleistung der Beweglichkeit und Kompensation von Tem-
peraturausdehnungen sowie den aerodynamischen Kräften im Betrieb besitzt die Ver-
dichterstufe mit rotierbarer Nachleitbeschaufelung VPVC eine Abhängigkeit der Drehpo-
sition von der Verstellrichtung. Um diese zu quantifizieren, wurden am Motorprüfstand
bei konstanten Motorbetriebspunkten mehrere Schaufelpositionen vermessen, dargestellt
in Abbildung 5.21. Die Untersuchung im Teil- und Volllastbereich zeigt, dass die Hys-
terese in beiden Fällen sehr gering ist. Der Verdichterwirkungsgrad ist im untersuchten
Betriebsbereich bis auf 0,5% reproduzierbar. Darüber hinaus ist die Änderung des Wir-
kungsgrades in Abhängigkeit des Anstellwinkels αb,3 im Bereich des Optimums sehr
gering. Daraus resultieren vergleichsweise geringe Anforderungen an die Verstellgenau-
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igkeit und Exaktheit der Sollwertvorgabe.
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Abbildung 5.22: Auftretende Pumpstöße beim Umschaltvorgang des VSVC-
Doppeldiffusors
Im Gegensatz zur kontinuierlichen Änderung des Anstellwinkels der Nachleitbeschaufe-
lung des VPVC-Systems kommt es beim Umschalten der Doppeldiffusor-Stellungen zu
einer plötzlichen Änderung der Diffusorgeometrie. In Verbindung mit der Trennwand,
die durch den Diffusorkanal traversiert und somit den Strömungskanal teilweise ver-
sperrt, kann dies zu einem Strömungsabriss und folglich einem Pumpstoß im Stationär-
betrieb führen. Um dieses Phänomen zu untersuchen, wurde am Vollmotorenprüfstand
bei konstanten Lastpunkten mehrfach abwechselnd High- und Low-Flow Gitter aktiviert.
Hierbei kam es im Drehzahlbereich 800 − 1600 rpm entweder zu keinem Pumpstoß, ei-
nem Pumpstoß, wenn das Low-Flow-Gitter aktiviert wird (einseitiger Pumpstoß) oder
einem Pumpstoß unabhängig von der Schaltrichtung (beidseitiger Pumpstoß). In den
letzten beiden Fällen führt die vollständige Strömungsumkehr neben dem charakteris-
tischen Geräusch und Vibration der Prüfstandsverrohrung auch zu einem Einbruch des
Drehmomentes von bis zu 2%. Das Ergebnis der Untersuchung ist dargestellt in Abbil-
dung 5.22. Die Beaufschlagung der Kammern in Lager- und Verdichtergehäuse erfolgt
standardmäßig mit einem Überdruck von 3 bar. Durch eine Variation des Steuerdruckes
war es am Vollmotorenprüfstand möglich, das Auftreten der Pumpstöße zu höheren
oder niederen Lasten zu verschieben. Höhere Drücke sorgen hierbei für steigende Dreh-
momente, bei denen ein Umschalten ohne Strömungsumkehr realisiert werden kann.
Die Umschaltzeit betrug bei allen untersuchten Steuerdruckvariationen weniger als 0,1 s.
Steuerdrücke über 4 bar konnten aufgrund der Bauteilfestigkeit nicht erprobt werden.
Somit war es nicht möglich, Pumpstöße im gesamten Kennfeldbereich zu vermeiden.
Für die Umsetzung dieses Konzeptes im Fahrzeug bedeutet dies, dass die Umschaltstra-
tegie entsprechend der realisierbaren Druckbeaufschlagung und der VSVC-Auslegung
angepasst werden muss. Bei einem Steuerdruck von 3 bar und dem untersuchten High-
und Low-Flow Konzept existieren folgende Grenzen für den sicheren Umschaltbereich:
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M ≤ 1000 Nm;N ≥ 1600 rpm.
Bei einer Weiterentwicklung des Doppeldiffusor-Konzeptes sollte zur Vermeidung von
Pumpstößen eine dünnere Trennwand sowie die Realisierung als Gussteil in Betracht
gezogen werden. Somit wird sowohl die Versperrung des Strömungskanals reduziert als
auch ein höherer Steuerdruck ermöglicht.
5.4.8 Akustik
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Abbildung 5.23: Ergebnis der Akustikmessung am Vollmotorenprüfstand
Zur Beurteilung der Geräuschemissionen werden am Vollmotorenprüfstand die Schall-
druckpegel während eines Drehzahl-Hochlaufs unter Volllastbedingungen ausgewertet.
Die wichtigsten Einflussfaktoren bzgl. der Änderung des Schalldruckpegels bei Verwen-
dung eines Verdichters mit (verstellbarer) Nachleitbeschaufelung sind:
• Radialer Abstand zwischen Lauf- und Leitrad,
• Spaltströmungen zwischen Nachleitgitter und Gehäuse,
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• Schwingungen der Verstellmechanik.
Da hinsichtlich dieser Eigenschaften zwischen Doppeldiffusor und starrem Nachleitgitter
mit SUV keine Unterschiede existieren, wurde auf eine Vermessung des Doppeldiffusors
verzichtet. Für den Verdichter mit schwenkbarer Nachleitbeschaufelung VPVC wurden
Messungen bei zwei diskreten Stellungen αb,3 = 80◦ und αb,3 = 72◦ durchgeführt. Hoch-
läufe bei kleineren Anstellwinkeln führen zu Pumpstößen oder einer Reduktion der Ein-
spritzmenge und somit der Turboladerdrehzahl aufgrund zu geringer Ladedrücke und
können somit nicht ausgewertet werden.
Die Ergebnisse der Messung sind in Abbildung 5.23 zu sehen. Zusätzlich zu den Schall-
druckpegeln ist die Turboladerdrehzahl über der Motordrehzahl dargestellt, da ein Ver-
gleich der Geräuschemissionen nur bei ähnlicher ATL-Drehzahl durchgeführt werden
kann. Bei Motordrehzahlen N > 1900 rpm ist aufgrund der reduzierten Verdichterwir-
kungsgrade der Stellungen des VPVC-Drehschauflers die Turboladerdrehzahl deutlich
reduziert, sodass in diesem Bereich zu niedrige ATL-Drehzahlen und somit nicht ver-
gleichbare Randbedingungen zur Beurteilung der Geräuschemissionen vorherrschen.
Im Drehzahlbereich mit annähernd gleichen ATL-Drehzahlen ist die Amplitude des
VPVC-Systems in beiden Stellungen ca. 2 dB höher als die der Basis und des Verdich-
ters mit starrem Nachleitgitter VRVC, deren Unterschiede in den Schallemissionen sich
im Bereich der Messgenauigkeit befinden. Die Stellung der VPVC-Nachleitbeschaufelung
und somit der radiale Abstand zwischen Lauf- und Leitrad besitzt bzgl. der untersuchten
Anstellwinkel keinen Einfluss auf den gesamtheitlichen Schalldruckpegel. Ab einer Mo-
tordrehzahl von ca. 1700 rpm ist ein starkes Rauschen in den Messwerten erkennbar, das
auf den Prüfstandsaufbau zurückgeführt werden kann. Dieser ist aufgrund der Schall-
reflektierenden Wände und Schwingungen im Bereich der Motorbefestigung für störende
Interferenzen anfällig. Die Messung des emittierten Schalls ist in diesem Drehzahlbereich
fehlerbehaftet.
Für alle untersuchten Varianten sind bezüglich der 1. und 7. Ordnung keine Unterschiede
der Geräuschemissionen messbar. Die Auswertung der 14. Ordnung zeigt einen deutli-
chen Einfluss des radialen Abstandes zwischen Nachleitbeschaufelung und Verdichterrad
auf den emittierten Schall im entsprechenden Frequenzbereich. Während die Schwin-
gungsamplitude für den unbeschaufelten Basisverdichter am niedrigsten ist, erzeugen
die Varianten mit 70◦ (VRVC) und 72◦ (VPVC) Anstellwinkel die größten Interakti-
onsgeräusche. Diese sind jedoch aus zweierlei Gründen unkritisch: Zum Einen tragen
sie aufgrund des vergleichsweise geringen Betrages nur unwesentlich zum Gesamtschall-
druckpegel bei, zum anderen endet der menschliche Hörbereich bei ca. 19 kHz, sodass ab
einer ATL-Drehzahl von ca. 80000 rpm die 14. Ordnung nicht mehr wahrgenommen wird.
Da der hohe Schalldruckpegel des VPVC-Systems sich in keiner vielfachen der Turbola-
derdrehzahl widerspiegelt und auch nicht von der Motordrehzahl abhängig ist7, kann als
Ursache auf Schwingungen des Verstellmechanismus im Lagergehäuse geschlossen wer-
7Eine Spaltströmung zwischen Nachleitbeschaufelung und Verdichtergehäuse als Ursache der erhöh-
ten Geräuschemissionen wäre abhängig von der Druckdifferenz zwischen Saug- und Druckseite der
Profilschaufeln und somit eine Funktion des Anströmwinkels α2 und damit der Motordrehzahl bei
Volllast.
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den. Die Erhöhung des Gesamtschalldruckpegels von 2 dB ist kein Ausschlusskriterium
für den Einsatz des Verdichters mit schwenkbarer Nachleitbeschaufelung am schweren
Nutzfahrzeugmotor, sollte jedoch bei einer Weiterentwicklung durch schwingungsdämp-
fende Maßnahmen reduziert werden.
5.5 Übersicht
VRVC VSVC VPVC
Abbildung 5.24: Prinzipskizzen der variablen Verdichter
Die Ergebnisse der Untersuchungen am Heißgas- und Motorprüfstand sind in Tabel-
le 5.5 zusammengefasst. Es zeigt sich, dass der Verdichter mit starrem Nachleitgitter
durch den hohen Wirkungsgradvorteil im Hauptfahrbereich das größte Potential zur Re-
duktion des Kraftstoffverbrauchs besitzt. Abhängig von der AGR-Rate zur Senkung der
Stickoxidemissionen kann die Einspritzmenge zur Darstellung hoher Drehmomente im
Bereich der Marschdrehzahl um 0,6 bis 1,4 Prozent reduziert werden. Durch eine Varia-
bilität im Bereich des Diffusors, wie sie für den Doppeldiffusor VSVC und den Diffusor
mit rotierbaren Schaufeln VPVC umgesetzt wurde, verringert sich der Verdichterwir-
kungsgrad und somit auch die Verbrauchsverbesserung auf Bereiche zwischen 0,5 und
0,8% (VSVC) bzw. 0,3-0,6% (VPVC).
Während alle Systeme die Anforderungen bzgl. der Nennleistung sowie der transienten
Pumpstabilität erreichen oder im Vergleich zur Basis sogar verbessern, stellt die maxima-
le Motorbremsleistung ein signifikant differenzierendes Merkmal dar. Der Verdichterwir-
kungsgrad bei hohen Massenströmen, bzw. niedrigen Verdichterradabströmwinkeln α2
bestimmt die Leistungsfähigkeit der Motorbremse. Somit schneidet das starre Nachleit-
gitter mit einem vergleichsweise geringen engsten Querschnitt, optimiert für den Haupt-
fahrbereich in der linken Kennfeldhälfte, mit einer Reduktion der maximalen Bremsleis-
tung von 10% am schlechtesten ab. Das High-Flow Gitter des VSVC-Systems berück-
sichtigt bei der Auslegung die Anforderungen der Motorbremse. Die Versperrung des
Strömungskanals durch zusätzlichen Kanten und Schweißnähte resultiert jedoch in einer
Verringerung des maximalen Durchsatzes und ist gleichbedeutend mit einer Leistungs-
reduktion von 6%. Mit Hilfe der an die jeweiligen Strömungsbedingungen anpassbaren
116
5.5 Übersicht
Querschnittsfläche im Diffusor ermöglicht das VPVC-System mit rotierbarer Nachleitbe-
schaufelung nicht nur das Erreichen der Basis-Bremsleistung, es ist auch eine stufenlose
Reduktion um bis zu 30% möglich.
Die Ergebnisse des dynamischen Ansprechverhaltens sind ein Resultat der Verdichter-
wirkungsgrade entlang des Lastsprungs und somit einer Kombination aus niedrigen und
hohen Verdichterradabströmwinkeln. Während bei hohen Verdichterradabströmwinkeln
α2 alle variablen Systeme ähnlich hohe Wirkungsgrade erzielen, sind analog zu den er-
reichbaren Leistungen der Motorbremse die Strömungsverluste bei hohen Massenströmen
und niedrigen Totaldruckverhältnissen ursächlich für die unterschiedlichen Ansprechzei-
ten. Wird das System mit starrem Nachleitgitter verwendet, ist mit einem langsameren
Ansprechverhalten besonders bei hohen Motordrehzahlen zu rechnen. Doppeldiffusor und
Drehschaufler erzielen hinsichtlich dieser Eigenschaft vergleichbare bzw. bessere Ergeb-
nisse als der unbeschaufelte Basisverdichter.
Infolge der hohen Verdichterwirkungsgrade bei niedrigen Massenströmen sowie der ver-
besserten dynamischen Pumpstabilität von VSVC und VPVC kann mit diesen Syste-
men eine Steigerung des Drehmomentes im unteren Drehzahlbereich realisiert werden.
Der Verdichter mit starrem Nachleitgitter und Schubumluftventil erzielt zwar eine im
Vergleich zur Basis verbesserte Pumpgrenze bei geöffnetem SUV, eine Erhöhung der
Einspritzmenge bei niedrigen Drehzahl und stationären Lastpunkten ist in dieser Kon-
figuration jedoch nicht möglich.
Tabelle 5.5: Ergebnisübersicht der variablen Verdichter
Bezeichnung VRVC VSVC VPVC
Heißgasprüfstand
m˙∗PG - Pumpgrenze [%] −16* −6 −22
∆η(A) - Drehmomenteckpunkt [%] 3 3 3
∆η(B) - Nennleistung [%] 1,7 1,5 0
∆η(C) - Bremsbetrieb [%] −7 −4 −1
∆η(D) - Hauptfahrbereich [%] 4 2 2
Motorprüfstand
Pumpstabilität o + +
Reduktion Kraftstoffverbrauch Max [%] 1,4 0,8 0, 6
Reduktion Kraftstoffverbrauch Min [%] 0,6 0,5 0,3
Steigerung Low-End-Torque o + +
Motorbremsleistung [%] −10 −30/− 6 −30/0
Dynamisches Ansprechverhalten - o +
Geräuschemissionen o o -
Insgesamt zeigt sich eine sehr gute Übertragbarkeit der anhand der Verdichterkennfel-
der ausgewerteten Kennwerte mit den Ergebnissen des Vollmotorenprüfstandes. Dies ist
zurückzuführen auf motornahe Randbedingungen bei der Durchführung der Messungen
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am Heißgasprüfstand, der fehlenden Rückwirkung der Nachleitbeschaufelung auf den
Arbeitsumsatz des Laufrades sowie die geringen Auswirkungen des erhöhten Luftmas-
sendurchsatzes auf die Eintrittsenthalpie der Turbine. Darüber hinaus unterstreicht die-
ses Ergebnis die Belastbarkeit der anhand von Schlucklinien im Kennfeld identifizierten
Kriterien zur Auslegung einer Verdichterstufe für schwere Nutzfahrzeugmotoren.
Vergleich zu zweistufigen Aufladesystemen
In diesem Unterabschnitt soll geklärt werden, wie die Ergebnisse der untersuchten Ver-
dichtervariabiliäten im Vergleich mit Aufladesystemen mit mehreren Abgasturboladern
einzuordnen sind. Im Nutzfahrzeugbereich sind diese häufig zweistufig-geregelt ausge-
führt. Im Vergleich zu einstufigen Starrgeometrieverdichter können somit im Wesentli-
chen folgende Ziele erreicht werden:
• Verbesserung des Low-End-Torques durch größere Kennfeldspreizung
• Reduktion des Kraftstoffverbrauchs durch Zwischenkühlung
• Verbesserung des AGR-Gefälles durch erhöhtes Aufstauverhalten
Im unteren Drehzahlbereich erfolgt der Ladedruckaufbau zum großen Teil über die Hoch-
druckstufe. Diese ist in der Regel für kleinere Durchsätze optimiert und besitzt somit
eine um ca. 50 Prozent verbesserte Pumpgrenze als die Niederdruckstufe, die zur Dar-
stellung der Nennleistung benötigt wird [12, 25]. Der Pumpgrenzmassenstrom zeigt sich
hierbei für alle Drehzahlen verbessert, im Gegensatz zum dem Verdichter mit rotierbarer
Nachleitbeschaufelung VPVC, bei dem sich eine Reduktion der minimalen Massenströ-
me von 22% erst ab ΠV ≥ 2 einstellt. Hinsichtlich der Wirkungsgradverbesserung des
Aufladesystems durch die Zwischenkühlung berichten Knafl et. al [48] von einem mit zu-
nehmenden Druckverhältnissen steigendem Potential. Bei einem Druckverhältnis von 3,5
sind mit einem zweistufigen System Verbesserungen des Gesamtwirkungsgrades von 1−2
Prozentpunkten möglich. Multipliziert man den mit einem variablen Verdichter mögli-
chen Wirkungsgradvorteil im Punkt D mit dem Turbinenwirkungsgrad, resultiert dies in
einer Verbesserung des Turboladerwirkungsgrades von 1− 3 Prozentpunkten. Abzüglich
der Verluste durch die für den AGR-Transport notwendige asymmetrischen Turbinen-
auslegung des einstufigen Systems sind die Wirkungsgradvorteile im Hauptfahrbereich
nahezu vergleichbar. Somit ist festzuhalten, dass variable Verdichter eine Alternative
zu zweistufig-geregelten Aufladesystemen mit Zwischenkühlung darstellen können, wenn
eine vergleichsweise geringe Massenstromspreizung zwischen Drehmomenteckpunkt und
Nennleistung vorliegt und der AGR-Transport über eine hierfür angepasste Turbinen-
geometrie oder vergleichbare Maßnahmen realisiert wird.
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In der vorliegenden Arbeit wurden drei geometrisch-variable Radialverdichter für den
Einsatz im einstufigen Aufladesystem eines schweren Nutzfahrzeugmotors entwickelt.
Die Zielsetzung enthielt die Vorgabe, mit Hilfe der Variabilität im Verdichter den Kraft-
stoffverbrauch im Fernverkehr zu senken, ohne dabei Nachteile bezüglich weiterer Leis-
tungsmerkmale im Vergleich mit der Basis-Starrgeometrie zu erlangen.
Position und Wirkweise der Verstellbarkeit waren nicht vorgegeben sondern ergaben
sich durch eine Verlustanalyse der Basis-Verdichterstufe. Zentrales Element dieser Be-
trachtung war die Darstellung der Häufigkeitsverteilung des Kraftstoffverbrauchs ver-
schiedener Lastzyklen im Verdichterkennfeld. In einem ersten Schritt konnte auf diese
Weise gezeigt werden, dass die für den Kraftstoffverbrauch relevanten Betriebsbereiche
der Verdichterstufe ausnahmslos abseits des Wirkungsgradoptimums liegen - bei ver-
gleichsweise niedrigen Massenströmen und hohen Totaldruckverhältnissen im Bereich
der motorischen Volllast. Zur Identifikation der aerodynamischen Verlustmechanismen
in diesen Betriebspunkten wurden Simulationen mit eigenentwickelten 1D- und kommer-
ziellen 3D-Strömungslösern durchgeführt. Diese ermöglichten sowohl eine abschnittswei-
se Aufteilung der aerodynamischen Verluste als auch eine genaue Verortung der loka-
len Entropieproduktion. Als wesentliche Ursache für die Strömungsverluste konnte mit
dieser Methodik die hohe Tangentialgeschwindigkeit im Diffusor ausgewiesen werden.
Wird diese durch Verwendung eines beschaufelten Diffusors reduziert, ergibt sich ein
Wirkungsgradvorteil von bis zu acht Prozentpunkten, wie eine Versuchsreihe mit 47 un-
terschiedlichen Nachleitgittern belegen konnte. Ausgangspunkt der Parameterstudie war
ein vollständig parametrisiertes Diffusormodell, das im Rahmen dieser Arbeit entwickelt
wurde. Eine ausführliche Aerodynamikanalyse ergab, dass für die Wirkungsgradsteige-
rung durch eine Nachleitbeschaufelung sowohl eine Reduktion der Totaldruckverluste
im Diffusor als auch eine an sich erhöhte Verzögerung der Strömung verantwortlich
ist, welche sich wiederum positiv auf die Durchströmung der Volute auswirkt. Ein we-
sentlicher Nachteil bei Verwendung eines starren Nachleitgitters ist die um bis zu 50%
verringerte Kennfeldbreite. Ursächlich hierfür sind die engen Kanalquerschnitte sowie
Fehlanströmungen an der Schaufelvorderkante des Leitgitters. Im Rahmen der Parame-
terstudie konnte anhand von Messungen am Heißgasprüfstand gezeigt werden, dass bei
einer Solidity von 1 ein Optimum bezüglich des Zielkonfliktes zwischen Kennfeldbrei-
te und Wirkungsgradvorteil eines starren Nachleitgitters im relevanten Betriebsbereich
vorliegt. Keine der untersuchten Geometrien mit einem hohen Wirkungsgrad im Haupt-
fahrbereich konnte jedoch sowohl eine ausreichende Pumpstabilität wie auch genügend
hohe Massendurchsätze für den Betrieb der Motorbremse des schweren Nutzfahrzeugmo-
tors aufweisen. Das Ziel bei der Entwicklung einer Verdichtervariabilität war es somit,
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die Wirkungsgradvorteile beschaufelter Diffusoren nutzbar zu machen, indem die Kenn-
feldbreite mit Hilfe einer geometrischen Verstellbarkeit erhöht wird. Hieraus ergaben
sich drei Konzepte mit unterschiedlicher Komplexität und Wirkweise, die anhand von
Messungen am Heißgas- und Vollmotorenprüfstand bewertet wurden:
Das VRVC-System zeichnet sich dadurch aus, dass Strömungsabrisse des starren Nach-
leitgitters durch Verwendung eines Schubumluftventils in pumpkritischen Situationen
vermieden werden können. Der Verzicht auf bewegliche Teile im Diffusor resultiert in
der höchsten Reduktion des Kraftstoffverbrauchs um 0,6-1,4% im Hauptfahrbereich.
Der DoppeldiffusorVSVC besitzt zwei separate Strömungskanäle unterschiedlicher Geo-
metrie, die im Betrieb durch eine axiale Verschiebung mit Druckluft aktiviert werden
können. Dieses völlig neuartige Konzept ermöglicht es, die Auslegungsziele auf zwei Diffu-
soren aufzuteilen und somit für jede Kennfeldhälfte die jeweils optimale Schaufelgeome-
trie auszuwählen. Mit dieser Variabilität kann die Einspritzmenge im Hauptfahrbereich
um 0,5-0,8 Prozent gesenkt werden.
Das System mit der höchsten Komplexität ist der Verdichter mit rotierbarer Nachleit-
beschaufelung VPVC. Über einen elektronischen Steller können die Anstellwinkel und
Halsquerschnitte in jedem Betriebspunkt den Anströmbedingungen angepasst werden,
um den jeweils bestmöglichen Wirkungsgrad zu erhalten. Aufgrund der anspruchsvollen
geometrischen Zwangsbedingungen bei der Auswahl der Schaufelgeometrie besitzt der
Drehschaufler mit 0,3-0,6% das geringste Potential zur Verbesserung der Kraftstoffspar-
samkeit.
In Anbetracht der Zielsetzung dieser Arbeit erreichen alle drei variablen Verdichter ei-
ne Reduktion des Kraftstoffverbrauchs im Hauptfahrbereich des schweren Fernverkehrs.
Darüber hinaus besitzen alle Systeme eine im Vergleich zur Basis mindestens gleichwer-
tige Pumpstabilität sowie ausreichende Wirkungsgrade am Nennpunkt. Das wesentliche
differenzierende Merkmale ist somit die erreichbare, maximale Bremsleistung. Während
sich diese bei Verwendung des starren Nachleitgitters mit Schubumluftventil um 10%
und durch den Doppeldiffusor um 6% reduziert, kann der Verdichter mit rotierbarer
Nachleitbeschaufelung die ursprüngliche Bremsleistung ohne Abstriche darstellen. Es ist
folglich das einzige System, das keine Nachteile bezüglich des Basisverdichters besitzt
und somit alle Anforderungen der Zielsetzung erfüllt.
Der Fokus dieser Arbeit lag auf der Reduktion des Kraftstoffverbrauchs bei einer ge-
gebenen Drehmoment/Drehzahl-Charakteristik des OM471-Motors von Mercedes-Benz
mit einer maximalen Leistung von 390 kW. Für die Realisierung von zukünftigen Down-
speedingkonzepten, um weitere Verbrauchspotentiale zu heben, eignen sich sowohl der
Doppeldiffusor VSVC als auch das System mit rotierbarer Nachleitbeschaufelung VPVC.
Mit beiden Verdichtern ist eine Steigerung des Drehmomentes im unteren Drehzahlbe-
reich um bis zu 10% möglich, da sie sowohl die Wirkungsgrade im relevanten Betriebs-
bereich um bis zu 6 Prozentpunkte steigern sowie eine im Vergleich zur Basis verbesserte
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transiente Pumpstabilität besitzen.
Soll im gegebenen Kennfeldbereich der Verdichterwirkungsgrad weiter erhöht werden,
kann die in diesem Fall überschüssige Pumpstabilität von Doppeldiffusor und Dreh-
schaufler genutzt werden, um die Auslegung der übrigen Verdichterstufe für eine besse-
re Durchströmung im Hauptfahrbereich zu optimieren. Daraus resultierende Einbußen
bezüglich der Kennfeldbreite können mit Hilfe der verstellbaren Nachleitbeschaufelung
kompensiert werden.
Die Herausforderung für alle variablen Systeme ist die Umsetzung der in dieser Arbeit
vorgestellten Ansteuerlogik im Fahrzeug. Kann das durch Simulationen und Prüfläufe
am Vollmotorenprüfstand ausgewiesene Potential belegt werden, eignet sich der Diffusor
mit schwenkbarer Beschaufelung aufgrund der Verbesserung des Ansprechverhaltens und
der Verbreiterung des Kennfeldes um bis zu 22% auch für den Einsatz im PKW oder
zum Ersetzen zweistufiger Systeme, die eine vergleichsweise geringe Spreizung zwischen
Drehmomenteckpunkt und Nennpunkt aufweisen.
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7 Anhang
Verlustfaktoren des 1D-Strömungsmodells
Fehlanströmung Die Verluste durch Fehlanströmung setzen sich zusammen aus
winc = winc,a + winc,b, (7.1)
winc,a stellt dabei den minimalen Verlust bei optimaler Anströmung dar:
winc,a = Ψinc,2
(
c3,opt − cth
c3
)2
+
(
Z tb,3
2pi r3
)2
. (7.2)
Gleichung 7.2 drückt aus, dass bei einer Veränderung des Schaufelwinkels entlang der
meridionalen Richtung kein Anströmwinkel α3 existiert, der sowohl mit dem Schaufelvor-
derkantenwinkel als auch mit dem resultierenden Strömungswinkel im Halsquerschnitt
übereinstimmt. Der zweite Summand bezieht sich auf den schlagartigen Expansionsver-
lust aufgrund der Schaufeldicke am Gittereintritt. Die optimale Eintrittsgeschwindigkeit
kann berechnet werden durch:
c3,opt =
cr,3√
cos (αb,3) cos (αth)
. (7.3)
Die Verluste abseits des Auslegungspunktes, beschrieben von winc,b, hängen von der
Anströmgeschwindigkeit und der kritischen Strömungsabrissgeschwindigkeit c3,s ab:
winc,b = Ψinc,3
(
c3 − c3,opt
c3
)2
mit: c3 ≤ c3,s, (7.4a)
winc,b = Ψinc,4
[(
c23
c3,s2
− 1
)
cth
2
c23
+ (c3,s − c
∗
3)
2
c3,s2
]
mit: c3 > c3,s. (7.4b)
Die Abrissgeschwindigkeit c3,s ist definiert über den Anströmwinkel bei beginnendem
Strömungsabriss α3,s:
c3,s =
cm,3
cos (α3,s)
(7.5)
Dieser Winkel ergibt sich aus der Änderung des Schaufelwinkels vom Eintritt bis zum
Hals und einem Parameter K0, der dem Einfluss der Mach-Zahl Rechnung trägt:
α3,s = arccos
[
cos
(
pi
2 − αth
) (
hth (Ψinc,1 −K0)
r3
+ 1
)]
(7.6a)
K0 =
Ma23 sin (αb,3) cos (αb,3)
1−Ma23 cos2 (αb,3)
(7.6b)
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Wandreibung Empirische Koeffizienten spielen bei der Bestimmung der auftretenden
Wandreibungsverlusten eine große Rolle. Sie finden sich wieder in der Definition der
mittleren Strömungsgeschwindigkeit
c3−4 =
c3 + Ψsf,2 cth + c4
Ψsf,2 + 2
, (7.7)
des mittleren hydraulischen Durchmessers
Dh,3−4 =
Dh,3 + Ψsf21Dh,th +Dh,4
Ψsf,2 + 2
, (7.8)
und der Grenzschichtdicke
δw = Ψsf,3 cf lb. (7.9)
Aus diesen Größen setzt sich schlussendlich der Verlust aufgrund der Wandreibung fol-
gendermaßen zusammen:
wsf = Ψsf,1 cf
(
c3−4
c23
)
lb
Dh,3−4
(
Dh,3−4
2δw
)0.25
. (7.10)
Drosselverluste durch Stopfen Stopfen tritt auf, wenn im engsten Querschnitt Schall-
geschwindigkeit erreicht wird. Ein weiteres Anheben des Druckverhältnisses über die
Leitschaufeln führt zu einem Druckverlust anstelle einer Vergrößerung des Durchsatzes.
Vereinfacht spricht man auch von Stopfverlusten. Über einen Vergleich des kritischen
und tatsächlichen engsten Kanalquerschnitts wird zunächst ein Faktor X mit Hilfe eines
Einschnürungsverhältnisses CR bestimmt:
X = Ψch1 −
Ψch2 CRAth
Acr
, (7.11a)
CR =
√
1−
(
A3
Ath
cos (αb,3)
)2
. (7.11b)
Faktor X entscheidet dabei, ob Stopfverluste vorliegen, oder ob der Strömungszustand
im engsten Querschnitt noch im unkritischen Bereich liegt:
wch = Ψch,3
(
Ψch,4X +XΨch,5
)
mit: X > 0, (7.12a)
wch = 0 mit: X ≤ 0. (7.12b)
(7.12c)
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Blockage im Strömungskanal Positive Druckgradienten entlang der Strömungsrich-
tung sind im Schaufelkanal hauptverantwortlich für wachsende Grenzschichten. Der ef-
fektive Strömungsquerschnitt verengt sich, was am Schaufellaustritt zu einem Verlust
durch plötzliche Expansion führen kann. Zur Bestimmung dieser Verlustkomponente
wλ =
[
(λ4 − 1) cm,4
c3
]2
(7.13)
benutzt Aungier [1] folgende Hilfsgrößen:
λ4 =
1
(1−B4) , (7.14)
B4 =
lb
v4
[
K1 +K2
(
C2R − 1
)]
, (7.15)
CR = Ψλ,1
[
cr,3 cos (αb,4)
cr,4 cos (αb,3)
+ 1
]
, (7.16)
K1 = Ψb,λ2
(
1− 1
CLCθ
)
, (7.17)
K2 =
2 θC
Ψλ,3Cθ
(
1− 2 θCΨλ,4Cθ
)
. (7.18)
Die Korrekturfaktoren CL und Cθ sind definiert durch:
1 ≤ Cθ ≥ 2 θC11 , (7.19)
1 ≤ CL ≥ 3 τb, (7.20)
τb =
∆C
c3 − c4 , (7.21)
∆C = 2pi r3cθ,3 − r4cθ,4
Z lb
. (7.22)
Ausmischung der Strömung im Nachlauf Die Mischungsverluste des Nachlaufes wer-
den in diesem Modell dem beschaufelten Diffusor zugeschrieben, obwohl sie erst im nach-
folgenden Strömungsabschnitt auftreten. Der Grund hierfür ist, dass die Informationen
über die Ungleichverteilung der Strömung am Schaufelaustritt bei der Berechnung des
Stromfadens nicht von einem Modul in das nächste übertragen werden (siehe Abb. 3.7),
eine Berechnung der Mischungsverluste im nachfolgenden Modellelement ist folglich nicht
mehr möglich.
Auch bei dieser Verlustkomponente spielt der Divergenzwinkel θC eine große Rolle, da
die Ungleichverteilung der Strömungseigenschaften im Schaufelkanal abhängig von dem
Betrag der Diffusion ist. Bei übermäßiger Verzögerung existiert die Gefahr des Strö-
mungsabrisses. Die Geschwindigkeit, ab welcher es zu Ablösungen kommen kann, wird
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definiert durch
csep =
c3
1 + 2θC
, (7.23)
wobei stets gefordert wird, dass csep ≥ c4. Die Strömungsgeschwindigkeit des Fluids
mit niedriger Enthalpie cr,wake sowie die radiale, ausgemischte Geschwindigkeit cr,mix
berechnen sich aus:
cr,wake =
√
csep2 − cθ,42, (7.24)
cr,mix =
A4 cr,4
2pi r4 b
. (7.25)
Der Mischungsverlust errechnet sich schließlich aus:
wmix = Ψmix
(
cm,wake − cm,mix
c3
)2
(7.26)
Bestimmung des Abströmwinkels Eine große Herausforderung bei der Abströmung
aus dem Nachleitgitter stellt die Berechnung des Abströmwinkels αb,4 dar, der einen
sehr großen Einfluss auf die Abströmgeschwindigkeit und somit die Berechnung der Mi-
schungsverluste besitzt. Ähnlich zur Anströmung, gibt es auch hier einen Abströmwinkel
ungleich des Schaufelwinkels, der zu minimalen Verlusten führt. Die Differenz der beiden
Winkel ergibt sich aus
δ∗ =
∆αb
[
Ψα4,4
(
a
c
)2 + Ψα4,5 (αb,4pi 180)]√
σs −Ψα4,6 θ
. (7.27)
a
c ,σs und ∆α sind geometrische Größen der Nachleitbeschaufelung, definiert in Ab-
schnitt 3.3. Die Abhängigkeit dieser Differenz des optimalen Abströmwinkels von der
Fehlanströmung der Schaufelvorderkante wird beschrieben durch:
∆δ
∆i = exp
σs
(Ψα4,1 − (pi2 − αb,3)pi 180 piΨα4,2
)2
−Ψα4,3
 . (7.28)
Die Differenz des optimalen Abströmwinkels zum Schaufelwinkel sowie deren Änderung
bezogen auf die Inzidenz i findet sich wieder in der Bestimmung des Abströmwinkels:
α4 = αb,4 − δ∗ − ∆δ∆i (αb,3 − α3) . (7.29)
Volute Die Berechnung der Volute folgt der integralen Berechnungsmethodik des be-
schaufelten Diffusors. Das zugehörige Verlustmodell stammt von Weber und Koronowksi
[96]. Es setzt sich zusammen aus den Verlusten aufgrund der radialen und tangentialen
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Geschwindigkeitskomponenten beim Eintritt in die Volute wvl,r bzw. wvl,θ, einem Ver-
lust aufgrund von Wandreibung wvl,sf und dem Diffusionsverlust über den Auslassstut-
zen wvl,EC . Die Bestimmung des Verlustes aufgrund radialer Geschwindigkeit gründet
auf der Annahme, dass der Energieanteil dieser Geschwindigkeitskomponente vollständig
verloren geht:
wvl,m = Ψvl,2
(
cr,5
c5
)2
. (7.30)
Der Verlust basierend auf der Tangentialgeschwindigkeit ist abhängig von der Änderung
des Drehimpulses des Fluids. Gilt SP ≥ 1, so erfährt die Strömung eine Beschleunigung
in tangentialer Richtung, Drall wird aufgebaut. Der Verlust ergibt sich aus
wvl,θ =
1
2 Ψvl,3
r5 cθ,5
2
r6 cθ,62
(
1− 1
SP 2
)
(7.31)
und ist somit wesentlich geringer als der Verlust aufgrund einer verzögerten Strömung
in der Volute im Falle von SP < 1:
wvl,θ = Ψvl,1
r5 cθ,5
2
r6 cθ,62
(
1− 1
SP
)2
. (7.32)
Der Verlust aufgrund der Wandreibung berechnet sich aus:
wvl,sf = 4 Ψvl,1 cf
(
c6
c5
)2 Lv
Dh6
(7.33)
mit:
Lv =
pi (r5 + r6)
2 (7.34)
Dh6 =
√
4A6
pi
(7.35)
Das letzte durchströme Segment der Verdichterstufe stellt der Auslassstutzen dar. Durch
die Aufweitung des Strömungsquerschnitts wird hier ein Diffusionsverlust analog zu einer
Rohrdurchströmung angenommen:
wec = Ψvl,4
(
c6 − c8
c5
)2
(7.36)
.
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Messsystemanalyse am Heißgasprüfstand
Zur Analyse der Messmittel-Fähigkeit werden am Heißgasprüfstand die Kennlinien der
Nachleitgitter VD01, VD02, VD03, VD08 und VD57 sowie die Kennlinie des unbeschau-
felten Diffusors bei Mu = 1, 33 zweifach gemessen. Zwischen beiden Messungen wird das
Verdichtergehäuse sowie ggf. das Nachleitgitter komplett demontiert. Die Auswahl der
Geometrien hat zum Ziel, eine größtmögliche, geometrische Varianz zu erzielen, um das
Streuverhalten der Prüflinge, bzw. deren Ergebnisse in das Verhältnis zur Streuung des
Messmittels setzen zu können. Ausgewertet werden die isentropen Verdichterwirkungs-
grade sowie Totaldruckverhältnisse bei drei verschiedenen Massenströmen:
• MP1: m˙ = 0, 26 kg/s,
• MP2: m˙ = 0, 29 kg/s,
• MP3 : m˙ = 0, 32 kg/s.
Die Auswahl des zu analysierenden Massenstrombereichs wird so gewählt, dass trotz
unterschiedlicher Kennfeldbreiten, Pump- und Stopfgrenzen der Verdichtergeometrien
für jeden der drei referenzierten Zielmassenströme ein Messpunkt vorliegt. Die Ergebnisse
sind in Tabelle 7.2 zusammengefasst.
Geometrie ΠV (MP1) ΠV (MP2) ΠV (MP3) ηV (MP1) ηV (MP2) ηV (MP3)
VD01 3, 292 3, 216 3, 075 0, 749 0, 765 0, 759
VD01 3, 301 3, 222 3, 088 0, 749 0, 765 0, 764
VD08 3, 231 3, 140 3, 032 0, 726 0, 737 0, 741
VD08 3, 221 3, 135 3, 035 0, 727 0, 738 0, 743
VD03 3, 284 3, 218 3, 119 0, 748 0, 766 0, 772
VD03 3, 272 3, 218 3, 123 0, 745 0, 767 0, 774
Basis 3, 099 3, 087 3, 075 0, 706 0, 732 0, 758
Basis 3, 093 3, 082 3, 053 0, 704 0, 733 0, 755
VD57 3, 147 3, 197 3, 169 0, 707 0, 756 0, 783
VD57 3, 138 3, 189 3, 164 0, 704 0, 754 0, 782
VD02 3, 192 3, 165 3, 139 0, 730 0, 754 0, 777
VD02 3, 183 3, 164 3, 146 0, 727 0, 753 0, 779
Streuung
σMS 0, 078 0, 052 0, 050 0, 019 0, 014 0, 015
σV D 0, 007 0, 004 0, 008 0, 002 0, 001 0, 002
Pσ [%] 8, 6 6, 7 15, 6 9, 2 5, 6 13
Tabelle 7.2: Messsystemanalyse
Zur Bewertung der Messmittelfähigkeit wird die über alle Geometrien gemittelte Stan-
dardabweichung der Wiederholmessungen σMS sowie die Standardabweichung der Mit-
telwerte der Ergebnisse σV D verwendet. σMS für den isentropen Wirkungsgrad beträgt
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hierbei stets σMS < 0, 002, hinsichtlich des Totaldruckverhältnisses gilt: σMS < 0, 008.
Setzt man σMS in ein Verhältnis zu σV D kann man die Streuung des Messmittels ge-
genüber der Streuung der Geometrien untereinander vergleichen und erhält somit ein
Maß für die Prozessfähigkeit. Werte unter 10% gelten hierbei als akzeptabel, im Bereich
von 10% bis 30% spricht man von einem grenzwertigen Ergebnis. Die Grenze von 10%
wird hierbei lediglich bei hohen Massenströmen überschritten. Ein Grund hierfür ist der
sehr große Gradient des Wirkungsgrades und des Totaldruckverhältnisses in der Nähe
der Stopfgrenze. Der Fokus dieser Arbeit liegt hauptsächlich im Bereich niedriger Mas-
senströme, sodass von einer ausreichenden Messmittel-Fähigkeit ausgegangen werden
kann.
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Abbildung 7.1: Vergleich von Totaldruckverhältnis (a) und spezifischer Schaufelleistung
(b) für mehrere Diffusoren bei Mu = 0,59
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Abbildung 7.2: Dichtefunktion des Kraftstoffverbrauchs für den schweren Verteilerver-
kehr im Motorkennfeld
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Abbildung 7.3: Dichtefunktion des Kraftstoffverbrauchs für den schweren Verteilerver-
kehr im Verdichterkennfeld
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Abbildung 7.4: Wirkungsgraddifferenz über Verdichterradabströmwinkel für verschiede-
ne Nachleitgitter
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Abbildung 7.5: Korrelation zwischen Diffusorwirkungsgrad und Druckrückgewinn im
Diffusor (a) sowie Verdichterwirkungsgrad über Antwortfunktion beider
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Abbildung 7.6: Wirkungsgraddifferenz über Divergenzwinkel für verschiedene α2
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Abbildung 7.7: VSVC ohne Verdichtergehäuse
Abbildung 7.8: VPVC ohne Verdichtergehäuse
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